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1 CHAPITRE 1 
Introduction générale 
Le travail présenté ici concerne la modélisation dynamique d’un système de réfrigération 
destiné au secteur tertiaire comprenant une machine frigorifique et un système de stockage 
thermique par Matériaux à Changement de Phase (MCP) contenu dans un empilement de 
nodules sphériques. Ce chapitre introductif permet de présenter le contexte énergétique 
français, l’intérêt de la mise en place d’un tel système, le contexte, l’objectif, la méthodologie 
ainsi que la démarche de la thèse.  
1.1 Contexte générale de la thèse 
1.1.1 Enjeux énergétique et écologique liés aux systèmes de réfrigération 
dans le secteur tertiaire français 
En France, la consommation d’électricité du secteur tertiaire (les bureaux, hôtels, centres 
commerciaux, etc) s’élevait à 139,8 TWh en 2013 (RTE, 2014). Cette consommation 
représente environ 30 % de la consommation d’électricité totale durant les années récentes 
(Figure 1.1).  
 
Figure 1.1 – Evolution du poids des principaux secteurs dans la consommation d’électricité 
(source : RTE, 2014) 
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Les usages liés aux systèmes de réfrigération, soit 19% pour la climatisation et la 
production du froid, représentent une part très importante dans la demande électrique tertiaire 
(Figure 1.2).  
 
Figure 1.2 – Répartition par usages de la demande électrique tertiaire en 2013 (source : RTE, 
2014) 
Au niveau des surfaces, selon le rapport du Ministère de l'Écologie, du Développement 
Durable et de l'Énergie (MEDDE, 2011), sur la période 1995-2005, le taux de climatisation a 
progressé de 15,6 à 22,6% : 80,4 millions de mètres carrés de surfaces supplémentaires ont été 
climatisées. Cette tendance est encore plus significative dans les bâtiments tertiaires neufs. En 
2011, sur les 11 443 000 m2 de surfaces neuves, 3 193 000 m2 de surfaces sont climatisées, 
soit 27,9% de la surface neuve totale (ADEME, 2013).  
À part l’enjeu énergétique, l’installation des systèmes de réfrigération dans le secteur 
tertiaire a également un impact environnemental significatif. D’une part, la production de 
l’électricité pour les systèmes de réfrigération engendre une augmentation des émissions de 
gaz à effet de serre. D’autre part, les fluides frigorigènes, matières utilisées dans les systèmes 
de réfrigération, ont un impact direct sur l’environnement. En effet, cet impact direct est 
relatif aux fuites de fluide frigorigène dans l’atmosphère en plus ou moins grande quantité, ce 
qui peut causer à la fois la destruction de la couche d’ozone et la participation au 
réchauffement climatique (MEDDE, 2011).  
Face aux enjeux énergétique et écologique, la loi « Grenelle I » impose d’appliquer la 
norme « bâtiment basse consommation (BBC) » à toutes les nouvelles constructions à la fin 
2012 (fin 2010 pour les bâtiments du tertiaire et les bâtiments publics) et de réduire la 
consommation d’énergie dans les bâtiments anciens de 38% d’ici à 2020 (MEDDE, 2009).   
1.1.2 Intérêt de l’utilisation d’un système de stockage thermique  
La consommation électrique des systèmes de réfrigération a lieu principalement dans les 
heures de la journée, surtout dans l’après-midi (Figure 1.3). En revanche, il n’y pratiquement 
pas de consommation pendant la nuit. Cette consommation concentrée participe à la pointe de 
consommation d’énergie électrique et augmente la charge du réseau.  
3 
 
La Figure 1.4 montre la consommation électrique obtenue en mettant en place un système 
de stockage/déstockage. Il s’agit de stocker l’énergie lorsque la demande de refroidissement 
en puissance est faible (la nuit) et de la restituer lorsque la demande est forte (le jour). 
 
Figure 1.3 – Histogrammes de consommation de la climatisation pour un bâtiment tertiaire 
typique (source : Dumas, 2002) 
 
Figure 1.4 – Histogrammes de consommation de la climatisation avec la mise en place d’un 
système de stockage/déstockage pour un bâtiment tertiaire typique (source : Dumas, 2002) 
Ce système permet de reporter une part de la consommation d’électricité de la journée 
vers la nuit, ce qui présente de nombreux avantages (Dumas, 2002) :  
? une consommation d’électricité pour le stockage la nuit permettant de profiter de 
tarifs spéciaux et une utilisation en déstockage à des périodes où l’électricité est 
plus chère (par exemple,  le prix du kWh d’électricité fourni par EDF en 2015 est 
de 0,1572 euros en heures pleines et de 0,1096 euros en heures creuses) ; 
? une diminution de la puissance installée pour le groupe de production de froid ; 
4 
 
? une stabilisation des conditions de fonctionnement du groupe de production de 
froid, ce qui conduit à un écrêtage des demandes de puissance en évitant les 
fonctionnements intempestifs sous forme de démarrages-arrêts fréquents. 
Néanmoins, afin d’assurer le confort thermique et de réduire la consommation énergétique, 
un système de contrôle automatique est nécessaire pour optimiser le fonctionnement du 
système (voir par exemple Berthou, 2014 ; Schalbart et al., 2015).   
1.1.3 Projet ACLIRSYS 
Le project ACLIRSYS (Advanced Control for Low Inertia Refrigeration Systems) (Réf. 
ANR-11-SEED-0004) regroupe 4 entreprises industrielles (CIAT, CRISTOPIA, DANFOSS 
et CMDL MANASLU Ing.) et 3 laboratoires de recherche publics (LAGEP-Université Lyon 1, 
LCIS-Grenoble INP, CMGPCE-CNAM Paris). L’objectif de ce projet est de mettre au point 
un « système thermique avancé » dont la fonction est d’assurer le confort thermique des 
bâtiments tertiaires à basse consommation énergétique (BBC) (Lefèvre, 2012). 
Le système thermique proposé comprend un groupe de froid (une pompe à chaleur (PAC)) 
avec compresseur à vitesse variable, une boucle d’eau permettant le transport thermique entre 
l’émetteur thermique et le bâtiment, un dispositif de stockage très compact (stockage 
thermique par MCP) permettant de répondre à des appels de puissance thermique sur de 
courtes périodes et qui vient en relève du groupe de production de froid dans les conditions de 
faible puissance thermique, un dispositif de pilotage du système complet répondant aux 
exigences d’un système à faible inertie (Figure 1.5). Ce dispositif est conçu pour remplacer le 
système classique de fonctionnement marche/arrêt devenu totalement inadapté aux bâtiments 
BBC. 
 
Figure 1.5 – Schéma représentatif du « système thermique avancé » 
Pour réaliser ces objectifs, ce projet intègre le développement de méthodologies 
scientifiques nouvelles de modélisation et simulation dynamiques et de pilotage avancé de 
systèmes thermiques complexes, l’identification des lois de comportement de nouvelles 
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technologies de composants (échangeurs thermiques à haute compacité et compresseurs à 
vitesse variable de type spiro-orbital et centrifuge) et enfin la validation de l’approche par la 
réalisation et l’exploitation d’une maquette du « système thermique avancé ». 
1.1.4 Objectif de la thèse 
Dans le cadre du projet ACLIRSYS, cette thèse est consacrée au développement d’un 
modèle dynamique physique d’une machine frigorifique (PAC) et d’un modèle du stockage 
thermique par MCP. Ces deux modèles ont aussi été couplés pour représenter le système 
complet. Cette modélisation a pour objectif de connaître le comportement dynamique du 
dispositif et servira d’outil d’aide à la conception du système de commande de l’ensemble des 
composants.  
1.2 Problématique générale de la modélisation dynamique 
1.2.1 Approches systémiques dans le contexte de la modélisation  
dynamique pour le contrôle 
Un système est une combinaison de composants qui agissent ensemble pour exécuter un 
certain objectif (Kulakowki et al., 2007). Tous les systèmes varient avec le temps et lorsque 
les vitesses de variations sont significatives, les systèmes sont considérés comme dynamiques. 
Afin de décrire les systèmes dynamiques, une série complète de variables est nécessaire. Ces 
variables sont appelées variables d’état, qui permettent de décrire complètement l’état du 
système à tout instant à partir de l’état initial et des données d’entrée. 
Les deux systèmes à étudier (PAC et Stockage) dans cette thèse sont des systèmes dits à 
paramètres distribués, c’est-à-dire que les variables d’état qui les caractérisent sont fonctions 
non seulement du temps mais aussi de la position. En effet, en régime transitoire, les variables 
d’état du fluide frigorigène dans les échangeurs de la PAC (la température, la masse 
volumique, la fraction de vapeur, etc) varient en fonction du temps et de la position, ainsi que 
les variables d’état du fluide dans le stockage. Mathématiquement, les systèmes à paramètres 
distribués sont caractérisés par des équations aux dérivées partielles (EDP). La résolution 
directe des EDP pouvant être complexe, des codes commerciaux (par exemple COMSOL et 
ANSYS Fluent dans le domaine thermique) sont  développés afin de simuler numériquement 
le comportement dynamique des systèmes.   
En réalité, dans la modélisation dynamique, un système à paramètres distribué est souvent 
approximé par un réseau d’éléments à paramètres localisés qui ne dépendent que du temps. 
Cela permet de modéliser de façon simplifiée le système en résolvant des équations 
différentielles ordinaires (EDO), ce qui est beaucoup plus pratique par rapport à la résolution 
des  EDP complètes. Des descriptions détaillées de cette approche sont disponibles dans la 
littérature (voir par exemple Gilles, 1998 ; Couenne et al., 2008). 
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Dans le contexte de la modélisation dynamique pour le contrôle, nous nous intéressons 
principalement à prédire le comportement dynamique du système par rapport aux différentes 
entrées et en fonction de ses paramètres caractéristiques (Figure 1.6). Ce genre de 
modélisation se concentre sur l’interconnexion des entrées/sorties des composants à l’échelle 
du système. Par exemple, dans la modélisation de la PAC, nous pourrons étudier l’impact de 
la vitesse de rotation du compresseur sur la température du fluide frigorigène à la sortie de 
l’évaporateur. Dans ce cas l’entrée principale du modèle est la vitesse de rotation du 
compresseur, la sortie est la température du fluide frigorigène à la sortie de l’évaporateur. Une 
description précise de l’écoulement du fluide frigorigène à l’intérieur de l’évaporateur n’est 
pas réellement pertinente dans ce cas et il suffit de représenter le système par un réseau 
d’éléments à paramètres localisés.  
 
Figure 1.6 – Le système dynamique du point de vue du contrôle  
Une approche systémique classique pour la modélisation dynamique des procédés consiste 
à représenter les écoulements de fluide par un réseau de réacteurs parfaitement agités continus 
(RPAC) (Villermaux, 1993). Cette approche est très utilisée dans la modélisation dynamique 
des systèmes en génie des procédés (voir par exemple Choulak et al., 2014 ; Goma Bilongo et 
al., 2012) et en énergétique (voir par exemple Schalbart et Haberschill, 2013). Dans cette 
thèse, nous utilisons cette approche pour traiter les écoulements des fluides dans les 
échangeurs de chaleur de la PAC et dans la cuve du stock. Ensuite les variables d’état des 
systèmes sont calculées à partir des équations de bilan de masse et d’énergie établies sur les 
éléments du réseau. En transfert thermique, une telle approche par réseaux est aussi appliquée : 
une analogie électrique est habituellement utilisée consistant à considérer un système siège de 
transferts thermiques comme un circuit résistances – capacités (voir par exemple Bond et al., 
2013 ; Maestre et al., 2013). Nous utiliserons cette approche pour représenter le transfert 
thermique dans les parois des échangeurs et dans les nodules du stock. Les détails de 
formulation sont présentés dans les chapitres 2 et 4. 
1.2.2 Traitement des problèmes de commutation : modèles hybrides 
Après avoir représenté les écoulements dans les échangeurs de chaleur de la PAC et dans 
le stock par une série de RPAC, nous avons été confrontés à un problème : la configuration au 
sein des nodules et des éléments de représentation du fluide frigorigène dans les échangeurs 
n’est pas fixe. En effet, le fluide frigorigène dans les échangeurs peut être liquide, vapeur ou 
un mélange de liquide et vapeur. Le MCP du stock peut être liquide, solide ou un mélange de 
liquide et solide. Les expressions des équations de bilan de masse et d’énergie diffèrent en 
fonction de ces configurations. Par conséquent, il est nécessaire d’identifier des évènements 
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discrets associés aux transitions entre les différentes configurations possibles : il s’agit donc 
d’une modélisation de type hybride.  
Dans le domaine de l’automatique, on défini les systèmes dynamique hybrides (SDH) 
comme des systèmes comportant des évolutions continues et des phénomènes discrets qui leur 
sont liés (Bertrand et al., 2004). Un exemple classique illustrant la modélisation des SDH est 
le calcul de trajectoire au cours du temps d’une balle, qui est soumise à la gravité et lâchée 
d’une certaine altitude (Zouari, 2013). Dans ce cas, la balle va changer brusquement de 
vitesse chaque fois qu’elle touche le sol (évènement discret), et après le rebond le 
déplacement redevient continu. On rencontre les SDH dans de nombreux domaines comme 
les systèmes mécaniques, électroniques, énergétiques, l’industrie automobile, etc. (Van der 
Schaft et Schumacher, 2000). Dans le domaine du génie des procédés, on trouve aussi ce type 
de problématique par exemple pour le contrôle des ateliers discontinus (Jallut et Gilles, 1990) 
ou pour la simulation dynamique d’échangeurs – réacteurs par exemple (Marin Gallego et al., 
2015). La difficulté essentielle dans la modélisation des SDH consiste à assurer de façon 
satisfaisante la commutation entre différents sous-systèmes (voir par exemple Valentin et al., 
2007 ; Ben Salah, 2011). 
Dans cette thèse, nous résoudrons le problème hybride en définissant chaque fois que 
nécessaire un jeu de variables d’état unique qui permettra de décrire le comportement 
dynamique du système dans toutes les configurations possibles. En ce qui concerne la 
commutation, certaines variables ont été choisies comme critères pour faire des tests de 
changement de configuration à chaque pas de temps de calcul. Cette commutation est 
effectuée par des opérations matricielles, ce qui permet d’aboutir à une représentation globale 
et très compacte du système.  
1.3 Démarche de la thèse 
Le manuscrit de cette thèse est organisé comme suit : 
Le chapitre 2 détaille la modélisation dynamique des composants de la machine 
frigorifique, à savoir les échangeurs de chaleur condenseur et évaporateur, le compresseur, le 
détendeur et le réservoir. Un grand effort est consacré à la modélisation des échangeurs de 
chaleur. Ceux-ci sont en effet les éléments qui conditionnent principalement le comportement 
dynamique de la machine. Quant au compresseur et au détendeur, des modèles statiques avec 
des corrélations empiriques sont utilisés. Les modèles pour calculer les propriétés 
thermodynamiques et de transport du fluide frigorigène sont également présentés.    
Le chapitre 3 présente la validation expérimentale du modèle de la machine. Les 
paramètres caractéristiques d’un prototype de la machine sont présentés. Afin d’acquérir les 
données expérimentales en régime transitoire, des expérimentations ont été réalisées en 
faisant varier les conditions opératoires. Une loi de commande sur l’ouverture du détendeur 
est proposée et intégrée au modèle de la machine pour assurer la surchauffe nécessaire à la 
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sortie de l’évaporateur. Les résultats numériques obtenus par le modèle sont ensuite comparés 
avec les données expérimentales.  
Le chapitre 4 décrit la modélisation dynamique du système du stock. Deux approches 
différentes sont utilisées pour traiter le problème de surfusion, elles sont respectivement 
inclues dans deux modèles du stock. Dans un modèle simplifié, nous supposons que le MCP 
commence à se solidifier à une température fixée. Dans l’autre modèle basé sur les bilans de 
population, la surfusion est caractérisée par un modèle de cinétique de nucléation en 
respectant son caractère stochastique. Des simulations avec les deux modèles sont effectuées, 
et les résultats simulés sont comparés avec les données expérimentales. 
Le chapitre 5 présente le modèle du système de réfrigération couplé machine frigorifique 
– stock, ainsi que la validation expérimentale. Le modèle couplé est obtenu à partir des 
modèles de la machine et du stock développés précédemment. Une maquette du système 
couplé est construite, avec laquelle des données expérimentales sont recueillies. Les résultats 
expérimentaux sont analysés et comparés avec les résultats de simulation.  
Enfin, des conclusions et remarques générales sont résumées, et des perspectives d’études 
et d’amélioration du modèle développé sont proposées. Notons qu’il n’y a pas une partie 
bibliographique concentrée dans le manuscrit. En revanche, un résumé de l’état de l’art 
correspondant est inclus dans chaque chapitre.  
Quatre annexes sont finalement incluses en fin de manuscrit contenant certains détails qui, 
s’ils étaient inclus dans le texte, nuiraient à sa lecture. Notons en particulier l’annexe D qui 
résume la façon dont ce travail de thèse a été valorisé sous forme de publications et de 











2 CHAPITRE 2 
Modélisation dynamique de la machine frigorifique et de 
ses composants 
Ce chapitre a pour objectif de présenter l’approche retenue pour la modélisation 
dynamique de la machine frigorifique (ou pompe à chaleur) à partir de sous-modèles de ses 
composants à savoir le compresseur, le détendeur, les échangeurs de chaleur condenseur et 
évaporateur et le réservoir. Les modèles utilisés pour calculer les propriétés 
thermodynamiques et de transport du fluide frigorigène sont également décrits. Les sous-
modèles des composants sont explicités de façon générale, et la présentation détaillée de la 
machine sera faite dans le chapitre 3. 
2.1 État de l’art 
Un grand nombre de références consacrées à la modélisation des pompes à chaleur sont 
disponibles dans la littérature du fait de leurs nombreuses applications dans l’industrie et dans 
les secteurs résidentiel et tertiaire. Les modèles dynamiques sont des outils importants d’une 
part pour prévoir le comportement transitoire des pompes à chaleur lors des démarrages ou 
pour des sollicitations extérieures variables (Ndiaye et Bernier, 2012 ; Uhlmann et Bertsch, 
2012 ; Schalbart et Haberschill, 2013 ; Wu et al., 2014) et d’autre part pour concevoir des lois 
de commande de ces systèmes (Schurt et al., 2009 ; Romero et al., 2011 ; Wallace et al., 
2012 ; Catano et al., 2013a,b). Un état de l’art détaillé de la littérature récente sur la 
modélisation  dynamique des pompes à chaleur est présenté par Rasmussen (2012a). Le 
comportement dynamique de ces systèmes est principalement conditionné par les variations 
de l’état thermique du fluide frigorigène dans les échangeurs à chaleur ainsi que des parois de 
ceux-ci. Par conséquent, le compresseur et le détendeur sont classiquement modélisés 
statiquement. Notons toutefois l’existence de quelques travaux concernant la prise en compte 
de l’inertie thermique de ces deux organes. Haberschill et al. (2007) ont tenu compte de 
l’inertie thermique de la masse métallique du compresseur ; Ndiaye et Bernier (2012) ont pris 
en compte l’inertie thermique du fluide frigorigène dans leur modèle de compresseur et de 
détendeur. Notons enfin le travail de Schalbart et Haberschill (2013) au cours duquel les 
auteurs ont pris en compte les bilans de quantité de mouvement en régime instationnaire. Ces 
travaux permettent de prévoir plus précisément le comportement dynamique des systèmes de 
pompe à chaleur pour des phases transitoires très rapides. 
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La complexité du modèle du système réside essentiellement dans la représentation du 
comportement des échangeurs. Cette complexité est principalement due au fait que l’état 
physique du fluide frigorigène variant avec le temps et la position dans les échangeurs, le 
mode de calcul de ses propriétés peut s’en trouver modifié régulièrement au cours d’une 
simulation. Dans le contexte de la modélisation des pompes à chaleur, les échangeurs de 
chaleur sont généralement représentés par un tube coaxial équivalent dont les paramètres sont 
déterminés à partir des propriétés thermiques des échangeurs réels (Rasmussen et Alleyne, 
2004 ; Li et Alleyne, 2010 ; Huang et al., 2014). Selon la façon de traiter le fluide frigorigène 
dans l’échangeur, on constate que deux approches principales sont retenues dans la littérature : 
les modèles à paramètres distribués essentiellement à une dimension (modèles 1D) et les 
modèles à frontières mobiles (Bendapudi et al., 2008). Dans les modèles 1D, des équations 
aux dérivées partielles sont obtenues à partir des bilans de masse, d’énergie et parfois de 
quantité de mouvement (Zhang et al., 2009). Ces équations sont discrétisées pour être 
résolues numériquement par la méthode des différences finies ou des volumes finis (Hermes 
et Melo, 2008 ; Patiño et al., 2014). Ces modèles permettent de représenter au cours du temps 
la distribution spatiale de variables d’état comme la masse volumique, la fraction massique 
des phases et la température. Une autre approche de discrétisation spatiale consiste à 
représenter les écoulements dans l’échangeur par une cascade de Réacteurs Parfaitement 
Agités Continus (RPAC) (Villermaux, 1993). Cette approche est très utilisée en Génie des 
Procédés (voir à titre d’exemples Choulak et al., 2004 ; Goma Bilongo et al., 2012) ainsi que 
pour des systèmes énergétiques (Schalbart, 2006 ; Schalbart et Haberschill, 2013). 
Afin d’obtenir un modèle à paramètres localisés de plus petite taille et plus facile à 
résoudre, la méthode à frontière mobile a été proposée (Willatzen et al., 1998a ; McKinley 
and Alleyne, 2008 ; Ibrahim et al., 2014). Elle consiste à supposer à l’avance l’existence de 
zones mono- et diphasiques et à calculer les positions des frontières entre ces zones au cours 
du temps. Les propriétés thermodynamiques du fluide sont moyennées dans chacune de ces 
zones. Contrairement aux modèles 1D, qui permettent d’obtenir une plus grande précision à 
l’aide d’une discrétisation plus fine, les modèles à frontières mobiles permettent de saisir la 
dynamique principale de l’échangeur en préservant la simplicité des modèles à paramètres 
localisés. Par conséquent, les modèles 1D sont plus précis dans les transitions dynamiques que 
les modèles à frontières mobiles, mais ils sont plus gourmands en temps de calcul que ces 
derniers (Bendapudi et al., 2008). Dans certaines circonstances, en utilisant les modèles à 
frontières mobiles, une frontière peut disparaître de l’échangeur et la commutation entre 
différents sous-modèles est nécessaire (Willatzen et al., 1998b ; McKinley et Alleyne, 2008). 
Par exemple, dans un condenseur de pompe à chaleur, on peut avoir au maximum trois zones : 
la vapeur, la zone de coexistence du liquide et de la vapeur et le liquide ce qui correspond à 
deux frontières mobiles. Si, en fonction des conditions opératoires, la zone liquide disparaît 
(le fluide sort du condenseur à l’état diphasique), il n’y a plus qu’une seule frontière mobile et 
le système d’équation représentant le comportement de l’échangeur s’en trouve modifié. 
Un calcul précis des propriétés thermodynamiques des fluides frigorigènes est 
indispensable pour la modélisation dynamique des pompes à chaleur. La plupart des travaux 
publiés s'appuient sur une interpolation  numérique à partir de valeurs pré-calculées (Cleland, 
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1986 ; Rossi et Braun, 1999 ; Bendapudi et al., 2008 ; Koury et al., 2013). ASHRAE 
(American Society of Heating, Refrigerating and Air-conditioning Engineers) a ainsi publié 
des données concernant les propriétés thermodynamiques des fluides frigorigènes à l'état 
saturé (2001). De telles propriétés sont aussi disponibles dans la base de données de DuPont 
(2012). Une autre approche, que nous avons retenue pour ce travail, consiste en l’utilisation 
d’un modèle thermodynamique analytique. Par exemple, Küçüksille et al. (2011) ont proposé 
une corrélation pour calculer l'enthalpie, l'entropie et le volume massique des fluides 
frigorigènes tels que R134A, R404A, R407A et R410A en fonction de la pression et de la 
température. De Monte (2002) a développé un modèle pour calculer le facteur de 
compressibilité, l'expansivité volumique des mélanges binaires d'hydrofluorocarbures (HFC) 
frigorigènes, en se basant sur l'équation d'état de Martin-Hou. Lemmon (2003) a proposé une 
équation d'état pour des mélanges dont le comportement peut être assimilé à celui d’un corps 
pur qui permet de calculer les propriétés thermodynamiques des fluides frigorigènes tels que 
R410A, R404A, R507A et R407A. En utilisant l'équation d'état de Soave, Asselineau et al. 
(1978) ont développé un modèle pour le calcul des propriétés thermodynamiques des fluides 
frigorigènes à l'état saturé. Enfin, certains logiciels de calcul des propriétés 
thermodynamiques des fluides frigorigènes sont également disponibles sur internet (IRC, 
2012). 
Le calcul des propriétés de transport est aussi indispensable pour la modélisation des 
machines thermodynamiques. Geller et al. (2001) ont développé un modèle pour calculer la 
conductivité thermique des mélanges de fluides frigorigènes à l’aide d’une corrélation en 
fonction de la masse volumique et de la température. Ding et al. (2005) ont présenté un 
modèle constitué d’équations polynomiales implicites pour calculer les propriétés thermiques 
des fluides frigorigènes purs et mélangés. 
Comme mentionné par Rasmussen et Shenoy (2012), peu de travaux dans la littérature 
présentent une validation expérimentale détaillée de modèles dynamiques de machines à 
cause des difficultés liées à l’initialisation des variables et à l’ajustement paramétrique des 
modèles. La plupart d’entre eux ne présentent que des résultats de simulation ou une 
validation en régime stationnaire.   
2.2 Structure globale du modèle de la machine 
Préalablement à la description des sous-modèles de chaque composant, il est nécessaire de 
considérer la structure globale du modèle complet qui conditionne certains choix, en 
particulier de conditions limites. 
La machine frigorifique à l’étude dans cette thèse est constituée principalement d’un 
compresseur, d’un condenseur, d’un détendeur, d’un évaporateur et d’un organe 
supplémentaire - un réservoir stockant du fluide frigorigène en excès. Le fluide frigorigène 
traverse les uns après les autres ces différents composants pour y subir des transformations. 
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La Figure 2.1 représente l’interconnexion des composants de la machine au niveau de la 
boucle de fluide frigorigène. 
 
Figure 2.1 – Schéma d’interconnexions des composants de la machine 
Le fonctionnement stationnaire de la machine est le suivant. Le compresseur aspire de la 
vapeur surchauffée (point a) du fluide frigorigène et l’amène de la pression d’évaporation (Pa) 
à la pression de condensation (Pb) à l’aide d’un apport de travail mécanique. La vapeur 
comprimée (point b) est ensuite refroidie et liquéfiée au sein du condenseur par circulation 
d’un fluide externe. Le fluide frigorigène refroidi (point c) est ensuite admis au détendeur où 
sa pression et température sont abaissées. Au niveau de l’évaporateur, un autre fluide 
extérieur cède de l’énergie pour permettre l’évaporation du fluide frigorigène jusqu’à l’état de 
vapeur surchauffée pour qu’il soit ensuite aspiré par le compresseur (point a).   
Le modèle de la machine consiste en l’interconnexion des sous-modèles relatifs à chaque 
organe. Seuls les deux échangeurs sont considérés dynamiquement, conformément aux 
hypothèses classiquement adoptées dans la littérature. Le caractère cyclique du dispositif et le 
fait que le circuit de fluide frigorigène est un système fermé, conduisent à réaliser une 
interconnexion qui satisfasse automatiquement la contrainte que la masse de fluide frigorigène 
est constante. Considérons qcomp t? ? et ? ?tqdét , les débits massiques traversant respectivement 
le compresseur et la vanne de détente. Les bilans globaux de masse au niveau des échangeurs 
s’écrivent :  
? ? ? ?
? ?







































On constate d’après les équations (2.1) que la masse totale de fluide frigorigène 








?? ?? ?? , qui est par hypothèse contenue dans les 
échangeurs et le réservoir uniquement, est bien constante si les débits )(tqcomp  et )(tqdét  sont 
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utilisés comme conditions limites du bilan de masse aux deux extrémités de chaque échangeur. 
Ces débits sont par ailleurs calculés à l’aide des modèles statiques de la vanne et du détendeur.  
En ce qui concerne les autres variables, l’interconnexion est organisée de la façon suivante 
(figure 2.1). Les données d’entrée pour les modèles du compresseur et du détendeur sont les 
différences des pressions en amont et en aval et l’état thermodynamique du fluide frigorigène 
aux points c et a. On calcule l’état thermodynamique aux points b et d et les débits qcomp t? ? et 
? ?tqdét . Pour les modèles des échangeurs et du réservoir, les données d’entrée sont les débits 
qcomp t? ? et ? ?tqdét  et les conditions thermodynamiques aux points b et d. On calcule alors 
l’état thermodynamique aux points c et a. Il est à noter que dans ce travail, le réservoir est 
considéré comme une part supplémentaire de l’évaporateur (voir la section 2.5). 
D’après les analyses précédentes, on peut conclure que tous les sous-modèles de la 
machine sont interconnectés de façon globale et la résolution numérique du modèle doit être 
simultanée et non pas séquentielle. 
2.3 Calcul des propriétés du fluide frigorigène 
Le fluide utilisé dans cette étude est le R410A. C’est un mélange à 50 % en masse de R32 
(difluorométhane) et de R125 (pentafluoroéthane). Nous avons retenu l’équation d’état de 
Lemmon (2003) pour calculer les propriétés thermodynamiques du R410A à l'état 
monophasique. Cette équation a été développée de façon spécifique pour des mélanges de 
composition fixe en considérant que leur comportement pouvait être assimilé à celui de corps 
purs. On peut ainsi constater sur la Figure 2.2, où sont représentées les pressions d’ébullition 
et de rosée du R410A en fonction de la température, que cette hypothèse est confirmée pour 
ce mélange. 
   
Figure 2.2 – Pressions d’ébullition et de rosée du R410A (Lemmon, 2003) 
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On constate en effet que ces deux courbes sont quasiment confondues. L’approche 
développée par Lemmon (2003) permet un calcul beaucoup plus simple et rapide des 
propriétés de la zone monophasique. 
En ce qui concerne le calcul des propriétés thermodynamiques à l'état diphasique, nous 
avons ajusté des équations polynômiales s'appuyant sur les données de l'ASHRAE (2001). 
2.3.1 Calcul des propriétés thermodynamiques à l’état monophasique 
L’équation d’état développée par Lemmon (2003) est utilisée pour calculer les propriétés 
thermodynamiques du fluide frigorigène à l’état monophasique (zones liquide, vapeur et 
supercritique) en le considérant comme un corps pur. Cette équation d’état est formulée en 
utilisant l’énergie libre comme propriété fondamentale. Les variables indépendantes sont la 
masse volumique ?m  et la température T , qui sont aussi les variables indépendantes du 
modèle dynamique de la machine. Les expressions analytiques de la pression Pm , de l’énergie 
interne massique  um , de l’enthalpie massique  hm , et de l’entropie massique  sm  sont données 
en fonction de ces deux variables : 
Pm ? Pm ?m,T? ?, um ? um ?m,T? ?, hm ? hm ?m,T? ?, sm ? sm ?m,T? ?  (2.2) 


























 qui seront utilisées dans le modèle. Toutes les équations 
nécessaires pour l’utilisation du modèle de Lemmon sont explicitées dans l’annexe A. 
2.3.2 Calcul des propriétés thermodynamiques à l’état diphasique 
Le modèle de Lemmon (2003) permet de calculer les propriétés du mélange diphasique a 
priori, mais cela complique très sérieusement les calculs réalisés dans le cadre du modèle des 
échangeurs. Un modèle empirique sous forme polynômiale est donc utilisé pour les propriétés 
relatives à l’équilibre liquide-vapeur :  
nn
nn aTaTaTaTF ????? ?? 1110)( ?  (2.3) 
où F  représente la pression de vapeur saturante Pd , la masse volumique du liquide l? , la 
masse volumique de la vapeur v? , l'énergie interne massique du liquide lu , l'énergie interne 
massique de la vapeur vu , l'enthalpie massique du liquide lh , l'enthalpie massique de la 
vapeur vh , la capacité thermique du liquide lc , la capacité thermique de la vapeur vc . 
Un autre modèle empirique est utilisé pour calculer la température à l’équilibre liquide-







d aPaPaPaT ????? ?? 1110 ?  (2.4) 
À partir des données de l’ASHRAE sur le R-410A, les coefficients des équations (2.3) et 
(2.4) ont été déterminés par régression non linéaire avec la méthode des moindres carrés. Ils 
sont donnés dans l'annexe A. Il est à noter qu'une précision très importante à 10-14 degré est 
requise pour ces coefficients compte tenu du degré des équations polynômiales utilisées. À 
titre d’exemple, les variations de la masse volumique et de l’enthalpie massique en fonction 
de la température sont présentées sur la Figure 2.3. 
   
                         (a) Masse volumique                                       (b) Enthalpie massique 
Figure 2.3 – Identification des coefficients des formules de calcul de la masse volumique et de 
l’enthalpie massique du liquide et de la vapeur 
En définissant x comme la fraction massique de vapeur, on peut alors calculer les 
propriétés du mélange diphasique comme la masse volumique ?d , l’énergie interne massique 










???  (2.5) 
)()-(1)()( TuxTxux,Tu lvd ??  (2.6) 
)()-(1)()( ThxTxhx,Th lvd ??  (2.7) 




























 nécessaires à la résolution du modèle. 
2.3.3 Représentation des données issues du modèle thermodynamique 
À titre d’illustration, on a représenté sur la Figure 2.4 le diagramme pression - enthalpie 
massique du R410A tel que fourni par le modèle décrit ci-dessus. Le comportement du 
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modèle est conforme et surtout, les calculs concernant la zone monophasique et l’enveloppe 
de la zone diphasique sont très bien raccordés. 
 
Figure 2.4 – Diagramme pression - enthalpie massique du R410A 
2.3.4 Calcul des propriétés de transport du fluide frigorigène 
Les propriétés de transport du fluide frigorigène comme la conductivité thermique du 
liquide l? , la conductivité thermique de la vapeur v? , la viscosité dynamique du liquide l? ,  
et la viscosité dynamique de la vapeur v?  doivent également être calculées. 
Dans cette étude,  les propriétés de transport du liquide et de la vapeur sont prises à leurs 
valeurs à la saturation. Elles sont également calculées à l’aide du modèle empirique de 
l’équation (2.3) à partir des données de l’ASHRAE (2003) (Figure 2.5). Les coefficients sont 
donnés dans l'annexe A. 
     
                (a) Conductivité thermique                                     (b) Viscosité dynamique 
Figure 2.5 – Identification des coefficients des formules de calcul de la conductivité 
thermique et de la viscosité dynamique du liquide et de la vapeur saturés 
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2.4 Modèle générique des échangeurs de chaleur 
Compte tenu du fait que le comportement dynamique d’une pompe à chaleur est 
essentiellement conditionné par celui des échangeurs de chaleur, l’effort principal a porté sur 
la représentation de ces derniers. Le condenseur et l’évaporateur sont traités de la même façon 
à l’aide du modèle d’un échangeur équivalent à tubes coaxiaux pour lequel nous avons adopté 
un modèle 1D. Les dimensions de l’échangeur équivalent sont déterminées à partir des 
caractéristiques réelles de l’échangeur de chaleur (surface d’échange, masse de la paroi de 
l’échangeur, volume du fluide frigorigène, etc.).  
2.4.1 Discrétisation spatiale et équations de bilan 
La Figure 2.6 montre la discrétisation spatiale en N éléments que nous avons utilisés pour 
une configuration à co-courant. Les écoulements du fluide frigorigène et du deuxième fluide 
sont représentés chacun par une cascade de N RPAC de volumes fixes. Par définition, les 
propriétés thermodynamiques dans chaque réacteur k sont supposées uniformes et égales à 
celles du fluide en sortie du réacteur considéré. Pour constituer l’élément k, on associe à 
chaque couple de RPAC représentant les fluides une zone de paroi à température uniforme 
conduisant à une représentation du transfert de chaleur par un schéma électrique équivalent 
(voir par exemple Bond et al., 2013 ; Maestre et al., 2013). Les hypothèses principales du 
modèle sont : 
a) les pertes de charge ne sont pas prises en compte ; 
b) le liquide et la vapeur sont à l’équilibre thermodynamique dans les zones    
diphasiques et s’écoulent à la même vitesse (modèle dit homogène (Schalbart et 
Haberschill, 2013)) ; 
c) les effets de conduction axiale sont négligés ; 
d) le deuxième fluide reste à l’état monophasique et sa masse volumique est 
constante. 
 
Figure 2.6 – Schéma de discrétisation spatiale de l’échangeur en N éléments 
En appliquant les hypothèses précédentes, les bilans d’énergie et de matière du kième 
élément s’expriment comme suit. 
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Bilans de matière et d’énergie du fluide frigorigène : 
dt
dVqq kkkk
????1  (2.8) 
? ? ?????? ????????? dtdudtduVqhdtudVqhTTSqh kkkkkkkkkkkkkpk,ipk,ipkk k ????11  (2.9) 
où qk  est le débit massique en sortie du k
ième RPAC, hk , uk  et ?k  les enthalpie, énergie 
interne massiques et la masse volumique au même point.  
Bilans d’énergie de la paroi et du deuxième fluide : 







cm ???? ??  (2.10) 







cm ???? ? ?1  (2.11) 
où ?  représente les différents coefficients de transfert de chaleur fluide-paroi intervenant 
dans le modèle.  
Il est à noter que les pertes de charges sont négligées dans ce modèle, donc le bilan de 
quantité de mouvement pour le fluide frigorigène (voir par exemple Jia et al., 1999 ; Schalbar 
et Haberschill, 2013) n’est pas pris en compte.   
2.4.2 Construction de la structure mathématique  
La résolution des équations (2.8) et (2.9) diffère en fonction du caractère mono- ou 
diphasique du fluide frigorigène dans l’élément k. Une éventuelle commutation entre les 
différentes configurations possibles nécessite l’identification d’évènements discrets de 
déclenchement de cette commutation : il s’agit donc d’une modélisation de type hybride. Ces 
évènements discrets sont basés sur un test qui doit être effectué à chaque pas de temps pour 
déterminer l’état du fluide frigorigène dans chaque RPAC. Si cet état ne change pas, la 
résolution continue selon la configuration en cours. Si cet état change, une commutation est 
nécessaire et la résolution continue selon la nouvelle configuration.  
Afin d’obtenir une structure mathématique unique pour traiter ce problème hybride, on 
définit un vecteur d’état complet ou étendu qui permet de décrire toutes les configurations 
possibles :   
X ? [?1  T1  x1 Tp1  Ta1 ?N  TN  xN  TpN TaN ]T  (2.12) 
Dans la suite et pour plus de clarté, on considère tout d’abord séparément les 




2.4.2.1 Configuration monophasique 
Dans l’hypothèse où le fluide frigorigène serait à l’état monophasique dans les N éléments, 
conformément au modèle thermodynamique de Lemmon (voir la section 2.3), les propriétés 
du fluide ne dépendraient que de la masse volumique ?m  et de la température T  de même que 


















































??  (2.14) 
Dans cette hypothèse, en combinant l’équation (2.14) avec l’équation (2.9), on 










































La fraction massique de vapeur est constante (0 ou 1) dans la zone monophasique soit : 
0?
dt
dx k,m  (2.16) 
Finalement les équations (2.8), (2.10), (2.11), (2.15) et (2.16) appliquées aux N éléments 
forment un système dynamique implicite constitué de 5N équations différentielles ordinaires : 
)()( XBXXA mm ?? ?  (2.17) 
où les expressions de la matrice Am (X)  et du vecteur Bm (X) sont données dans l’annexe B. 
2.4.2.2 Configuration diphasique 
Dans une configuration où tous les RPAC ne contiendraient du fluide frigorigène qu’à 
l'état diphasique, les propriétés thermodynamiques de chaque phase ne dépendraient que 
d’une variable d’état. Dans ce cas, les propriétés du mélange diphasique du fluide frigorigène 
s’exprimeraient en fonction de la température T  et de la fraction massique de vapeur x , ainsi 

























































??  (2.20) 
Dans cette hypothèse, en combinant les équations (2.19) et (2.20) avec l'équation (2.9), on 




































































Si maintenant on applique les équations (2.8), (2.10), (2.11), (2.19) et (2.21) aux N 
éléments, un autre système dynamique implicite constitué de 5N équations différentielles 
ordinaires est obtenu : 
)()( XBXXA dd ?? ?  (2.22) 
où les expressions de la matrice  Ad(X)  et du vecteur Bd(X) sont données dans l’annexe B. 
2.4.2.3 Configuration globale 
Les systèmes dynamiques (2.17) et (2.22) sont identiques du point de vue de leur forme 
mathématique, ils peuvent donc être exprimés par un modèle générique unique : 
)()( XBXXA ?? ?  (2.23) 
avec dm AEIAEA ????? )(  et B ? E ?Bm ? (I ? E) ?Bd , où E  est une matrice diagonale 
5N×5N dont les valeurs sont binaires. Le kième élément diagonal de E  est égal à 0 si l’état du 
fluide frigorigène dans le kième élément est diphasique et il vaut 1 si l’état du fluide frigorigène 
dans le kième élément est monophasique. I  est la matrice identité 5N×5N. Lorsqu’un 
changement de configuration est détecté dans au moins un des éléments, on remet à jour la 
matrice E  ce qui a pour effet de modifier A et B pour que le calcul continue dans la nouvelle 
configuration. 
Il est à noter que le modèle proposé ici est la version dynamique du modèle dit homogène 
dans le domaine des échangeurs multiphasiques. Les deux phases sont supposées s’écouler à 
la même vitesse et la fraction massique de vapeur x  est calculée à partir des équations de 
bilan. Dans le cas contraire, il aurait fallu introduire un modèle relatif au facteur de glissement 
(voir par exemple Baroczy, 1965 ; Yashar et al., 2001). 
2.4.2.4 Calcul des débits massiques 
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La résolution du système (2.23) nécessite le calcul des débits massiques du fluide 
frigorigène. En combinant les équations (2.8), (2.13) et (2.15), la dérivée de la pression en 







3211 ??? ?  (2.24) 
De la même façon, la dérivée de la pression en configuration diphasique s’écrit en 







3211 ??? ?  (2.25) 
Posons que v  est un vecteur d’état de dimension N, dont la coordonnée vk  vaut 1 si l’état 
du fluide frigorigène est monophasique dans le RPAC numéro k et 0 s’il est diphasique. Les 







3322111 )1(])1([])1([ ????????? ?  (2.26) 
D’après l’hypothèse que la pression est uniforme tout au long du tube, soit ? ? ? ?tPtP kk 1??  , 




dP kk 1??  (2.27) 
En combinant les relations (2.26) et (2.27), on obtient une relation entre les débits qk?1, qk  
et qk?1 que l’on peut appliquer pour k ?1..N ?1  et obtenir la relation matricielle suivante : 
),(),( vXDQvXC ??  (2.28) 
où ][ 121 ?? NT qqqQ ? . Les débits d’entrée du premier RPAC q0 et de sortie qN  du Nième 
RPAC sont les conditions limites du modèle d’échangeur et sont déterminés par les modèles 
du détendeur et du compresseur selon l’interconnexion des sous-modèles définie section 2.2. 
Les expressions de la matrice C et du vecteur D sont données dans l’annexe B.   
2.4.3 Détection des changements de configuration 
La solution numérique des équations (2.23) et (2.28) nécessite de connaître l'état du fluide 
frigorigène dans chaque RPAC. Pour cela, il faut établir le mécanisme de détection des 
changements de configuration au cours du temps. À partir d’une situation initiale à deux 
phases, si la fraction massique de la vapeur atteint une valeur proche de 0 ou 1, le fluide 
frigorigène est considéré comme monophasique. Pour une situation initiale monophasique, le 
fluide frigorigène devient diphasique lorsque sa température est inférieure ou supérieure à la 
température d’équilibre à la pression du système (Figure 2.7). 
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Il est à noter qu’après un changement de configuration, il faut réinitialiser les valeurs des 
variables d’état. Par exemple, lorsque la configuration d’un RPAC passe de l’état diphasique à 
l’état monophasique vapeur, il faut réinitialiser la valeur x de la fraction massique de vapeur à 
1.  
 
Figure 2.7 – Schéma de commutation entre configurations 
2.4.4 Simulation numérique du modèle générique des échangeurs 
2.4.4.1 Résolution numérique 
 




Conditions initiales de l’échangeur de chaleur  
   Initialisation des variables d’état pour chaque élément à l’instant t 
            Calcul de Cq, Dq, Am, Ad, Bm, Bd, A et B à l’instant t    
  Détection de changement de configuration  pour chaque élément à l’instant t   
Occurrence de changement  
     de configuration ? 
     Calcul des variables d’état à l’instant (t=t+∆t) 
     t > tf ? 
    Fin 
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Le Figure 2.8 décrit l’algorithme de résolution numérique du modèle des échangeurs 
(système d’équations algébro-différentielles (2.23)). Cet algorithme a été développé en 
utilisant le logiciel Matlab®. La méthode de Runge-Kutta de quatrième ordre à pas fixe a été 
utilisée pour effectuer l’intégration du système.  
2.4.4.2 Etude de sensibilité 
Afin de connaitre l’influence du nombre de RPAC, une étude de sensibilité a été réalisée 
en faisant varier le nombre de RPAC sur le modèle de l’évaporateur et du condenseur. Les 
valeurs de pressions, de surchauffe en sortie d’évaporateur et de sous-refroidissement en 
sortie de condenseur à l’état stationnaire ont été comparées (Figure 2.9). Les paramètres 
utilisés dans les simulations correspondent à ceux donnés dans le Tableau 2.1. Les résultats 
obtenus ont montré qu’un nombre de 30 RPAC pour le modèle de l’évaporateur et un nombre 
de 20 RPAC pour le modèle du condenseur sont suffisants. 
        
                    (a) Evaporateur                                                            (b) Condenseur 
Figure 2.9 – Influence du nombre de RPAC sur le modèle des échangeurs à l’état stationnaire 
       
                (a) Evaporateur (NRPAC=30)                                   (b) Condenseur (NRPAC=20) 
Figure 2.10 – Influence du pas d’intégration sur le modèle des échangeurs à l’état stationnaire 
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Les résultats de simulation numérique ont montré l’influence du pas d’intégration sur le 
temps de calcul. Pour cela, différents pas d’intégration ont été testés (Figure 2.10). Dans le 
modèle de l’évaporateur, les résultats obtenus ont montré que la simulation ne converge plus 
avec un pas d’intégration supérieure à 14 ms. Le modèle du condenseur se montre moins 
sensible au pas d’intégration. Un pas d’intégration de 40 ms a été choisi.   
2.4.4.3 Exemples de simulations et discussion 
Le modèle d’échangeur décrit précédemment est très flexible puisqu’une structure unique 
est utilisée pour l’évaporateur et le condenseur. On peut en effet passer automatiquement 
d’une configuration condenseur à une configuration évaporateur et vice-versa en fonction des 
sollicitations externes (température d’entrée du fluide externe, débits aux bornes de 
l’échangeur, etc.).  
Deux exemples de simulation numérique sont donnés pour illustrer cette flexibilité. Les 
principaux paramètres utilisés dans les simulations sont donnés dans le Tableau 2.1.  
    Tableau 2.1 – Paramètres utilisés dans les simulations 
Symbole Description Valeur 
NRPAC  Nombre de RPAC 30 
V Volume du fluide frigorigène (l) 2,59 
Sep Surface d’échange côté du deuxième fluide (m2) 3,52 
Sip Surface d’échange côté du fluide frigorigène (m2) 3,41 
ma Masse du deuxième fluide (kg) 2,51 
mp Masse de la paroi (kg) 1 
αep Coefficient d’échange côté du deuxième fluide (W m-2 J-1) 2000 
αip Coefficient d’échange côté du fluide frigorigène (W m-2 J-1) 1000 
 
Une situation simplifiée est appliquée sur les conditions de la simulation : 
? les coefficients d’échange thermique du côté intérieur de la paroi et du côté 
extérieur sont supposés constants tout au long de l’échangeur de chaleur ; 
? l’état initial de l’échangeur est à l’équilibre thermodynamique ; 
? les débits du fluide frigorigène à l’entrée et à la sortie sont imposés. 
La Figure 2.11 montre les réponses dynamiques de l’échangeur de chaleur à des variations 
en échelon de la température d’entrée du fluide extérieur. Les débits du fluide frigorigène à 
l’entrée et à la sortie sont imposés ainsi que l’enthalpie du fluide frigorigène à l’entrée. À 
partir de la distribution de fraction massique de vapeur, on constate que l’échangeur 
fonctionne initialement comme évaporateur. Sa capacité d’évaporation est abaissée lorsque la 
température d’entrée du fluide extérieur a diminué à partir de 100 s. Enfin, il devient même un 
condenseur quand la température d’entrée du fluide extérieur est encore réduite et qu’elle se 
trouve inférieure à la température du fluide frigorigène au-delà de 300 s. La température du 
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fluide frigorigène ainsi que la pression de l’échangeur diminuent avec l’abaissement de la 
température du fluide extérieur. 
        
(a) Température d’entrée du fluide extérieur                                     (b) Pression 
        
            (c) Fraction massique de vapeur                     (d) Température du fluide frigorigène 
Figure 2.11 – Réponses dynamiques à une variation en échelon de la température d’entrée du 
fluide extérieur 
Sur la Figure 2.12, les réponses dynamiques de l’échangeur de chaleur à des variations en 
échelon du débit de sortie du fluide frigorigène sont reproduites. À partir de la distribution de 
fraction massique de vapeur, on constate que l’échangeur fonctionne initialement comme un 
évaporateur. Il devient un condenseur quand le débit en sortie devient inférieur au débit en 
entrée à partir de 20 s. On peut en effet constater que la température du fluide frigorigène est 
devenue supérieure à la température du fluide extérieur du fait de l’augmentation de pression 
due au déséquilibre des débits lors de la diminution du débit de sortie. Pour que le système 
retrouve son état initial, il faut évacuer la matière qui s’est accumulée dans l’échangeur en 
augmentant le débit de sortie pendant la même durée (de 60 s à 80 s). On trouve enfin que 
l’état thermodynamique de l’échangeur revient à son état initial.  
26 
 
      
           (a) Débit du fluide frigorigène                                                  (b) Pression 
          
             (c) Fraction massique de vapeur                      (d) Température du fluide frigorigène 
Figure 2.12 – Réponses dynamiques à des variations en échelon de débit de sortie du fluide 
frigorigène 
Ces simulations montrent les deux phénomènes couplés conditionnant le comportement 
thermique des échangeurs : 
? un effet thermique direct lorsqu’on fait varier la température d’entrée du fluide 
extérieur ; 
? un effet indirect lié au bilan de masse et à ses conséquences sur la pression. 
De plus, ces deux exemples ont permis de démontrer que le modèle proposé prend en 
compte facilement toutes les configurations qui peuvent se produire dans les échangeurs du 
point de vue des phases en présence lors d’une simulation dynamique d’une pompe à chaleur. 
Cette flexibilité a été démontrée dans un cas extrême où la commutation permet de passer 
automatiquement d’une situation où l’échangeur sert d’évaporateur à une autre où il sert de 
condenseur. Selon le même principe, on pourrait assez facilement envisager d’inclure une 
commutation co- ou contre-courant dans le cas d’une inversion du cycle frigorifique ce qui 
n’est pas l’objectif poursuivi pour l’instant.  
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2.5 Modèle du réservoir 
Le réservoir peut être intégré dans le modèle de l'évaporateur lorsque la pression dans le 
réservoir est proche de celle de ce dernier (Eldredge et al., 2008). Concrètement, il s’agit 
d'ajouter un RPAC supplémentaire dans le modèle d'échangeur (voir Figure 2.13), en 
supposant qu'il fonctionne de façon adiabatique.  
 
Figure 2.13 – Schéma d’intégration du réservoir dans l’échangeur 
Les équations (2.23) et (2.28) sont ensuite étendues afin d'inclure les bilans de matière et 
d'énergie du fluide frigorigène dans le réservoir. Le débit et l'enthalpie à l'entrée du réservoir 
deviennent alors les nouvelles conditions limites à l'entrée du système, les conditions limites 
en sortie étant inchangées. 
2.6 Modèles du compresseur  
2.6.1 Principe du modèle 
Le comportement du compresseur est représenté statiquement. Connaissant les pressions  
aux bornes du compresseur, sa vitesse de rotation et l’état thermodynamique du fluide à 
l’entrée, le modèle du compresseur doit permettre de calculer le débit qcomp  et l’état 
thermodynamique du fluide à la sortie. L’hypothèse généralement admise est que le 
compresseur fonctionne de façon adiabatique. Nous avons testé deux modèles dans le cadre 
de ce travail. 
2.6.2 Corrélations polynomiales 
Les constructeurs de compresseur utilisent souvent des données expérimentales pour 
développer des cartes de performances de machines (débit massique, puissance absorbée, 
puissance frigorifique, coefficient de performance, etc.) en fonction des températures 
d’évaporation et de condensation (Kinab, 2009). Ces températures sont de fait à l’image des 
pressions puisque dans les échangeurs présents en amont et aval du compresseur, le fluide 
frigorigène se trouve à l’état diphasique. Le débit massique du fluide frigorigène à travers le 
compresseur et la puissance absorbée sont exprimés en équations polynomiales standardisées 














3210 cceceecceececomp TcTTcTTcTcTcTTcTcTcTccq ??????????  (2.29) 
  Pcomp ? d0 ? d1Te ? d2Tc ? d3Te2 ? d4TeTc ? d5Tc2 ? d6Te3 ? d7Te2Tc ? d8TeTc2 ? d9Tc3 (2.30) 
Le compresseur utilisé ici est un compresseur scroll fourni par la société DANFOSS qui a 
aussi fourni les coefficients 90 cc ? , et 90 dd ?  correspondants (voir l’annexe C). Leurs 
valeurs dépendent de la vitesse de rotation du compresseur. Il faut préciser que les coefficients 
fournis par le constructeur correspondent à une surchauffe de 10 K en sortie d’évaporateur et 
à un liquide saturé en sortie de condenseur. Ces coefficients ont été considérés comme 
applicables en dehors de ces conditions. 
L’enthalpie massique à la sortie du compresseur est alors calculée à l’aide du bilan 
d’énergie en régime stationnaire : 
compcompab q/hh P??  (2.31) 
où ha  est l’enthalpie massique à l’entrée du compresseur. 
2.6.3 Modèle des rendements 
Le défaut du modèle empirique précédent est qu’il est implicitement basé sur l’hypothèse 
que les pressions en amont et en aval du compresseur sont les pressions d’équilibre liquide-
vapeur régnant dans les échangeurs. Cela ne permet pas de prendre en compte d’éventuelles 
pertes de charge dans les canalisations de raccordement entre les échangeurs et le 
compresseur. Le modèle conventionnel du compresseur décrit dans la littérature est quant à 
lui basé sur la donnée des rendements volumétrique ?v  et isentropique ?is  qui sont des 
caractéristiques des performances d’un compresseur, elles-mêmes fonctions du taux de 
compression Pb
Pa
 où Pa  et Pb  sont les pressions d’entrée et de sortie du compresseur (Chen et 
al., 2002 ; Sanaye et al., 2013 ; Byrne et al., 2014). Le débit massique est calculé de la façon 
suivante : 
vcompacomp Vq ????  (2.32) 
où ρa est la masse volumique à l’entrée, ?  est la vitesse de rotation, Vcomp est le volume de 
vapeur admis à l’entrée du compresseur à chaque tour. Le rendement volumétrique permet de 
corriger le débit massique théorique ?a?Vcomp. 
Si le compresseur fonctionnait de manière adiabatique et réversible c’est-à-dire 









is ? qcompsa  (2.34) 
où hb
is  et sb
is  sont les enthalpie et entropie massiques de sortie pour une transformation 
isentropique entre le point d’entrée a et un point de sortie situé à la pression de sortie réelle 





P??  qui permet de calculer l’enthalpie 
massique de sortie réelle : 
isa
is
bab /hhhh ?)( ???  (2.35) 
après avoir déterminé la position du point de sortie isentropique. Cette position est obtenue 



























Connaissant ?a  et Ta  on détermine ?bis  et Tbis  puis ),( isbisbisbisb Thh ?? . L’enthalpie massique 
de sortie dans les conditions de sortie réelles est alors déterminée selon la relation (2.35). 
2.7 Modèle du détendeur 
Le comportement du détendeur est représenté statiquement. Connaissant les pressions  aux 
bornes du détendeur et l’état thermodynamique du fluide à l’entrée, le modèle du détendeur 
doit permettre de calculer le débit qdet  et l’état thermodynamique du fluide à la sortie.  
Le débit massique du fluide frigorigène à travers le détendeur est calculé à partir de 
l’équation de Bernoulli dans le cas d’un fluide monophasique incompressible : 
dcdddét PPACq ?? ?  (2.37) 
où ?  est la fraction d’ouverture de vanne, Ad  est la surface totale de passage du fluide, Cd  est 
le coefficient de pertes de charge de l'orifice.  
Le coefficient Cd  est considéré comme constant dans de nombreux articles publiés (Rossi 
et Braun, 1999 ; Wang et al., 2007 ; Shalbart et Haberschill, 2013). Cependant, cela limite 
l’application à la modélisation des écoulements diphasiques où le fluide se vaporise au cours 
de la détente. Afin d’élargir l’application de l’équation (2.37), des corrélations entre Cd  et des 
caractéristiques de l’écoulement sont proposées (Ma et al., 2005 ; Xue et al., 2008 ; Li, 2013). 
Dans ce travail, nous ne disposons pas de données qui peuvent aider à déterminer une 
corrélation plus complexe. Nous considérons donc que ce coefficient est constant.   
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Le processus de détente est supposé isenthalpique, l'enthalpie à la sortie du détendeur est 
donc égale à celle à l'entrée : 
dc hh ?  (2.38) 
2.8 Conclusion 
Des modèles mathématiques des composants de la machine frigorifique et leur 
interconnexion pour constituer le modèle de la machine sont décrits dans ce chapitre, ayant 
pour objectif de simuler son comportement dynamique. Le modèle thermodynamique du 
fluide frigorigène est développé à partir des données disponibles dans la littérature. Après 
avoir fait une étude bibliographique sur la modélisation de la machine, on constate que l’enjeu 
principal de la modélisation consiste à déterminer le modèle des échangeurs. En effet, l’état 
du fluide frigorigène dans les échangeurs peut varier en fonction de la position et du temps. 
Donc un modèle de type hybride est nécessaire pour tenir compte des différentes 
configurations possibles afin de résoudre les équations de bilan de masse et d’énergie dont les 
expressions diffèrent en fonction de ces configurations.  
Le modèle des échangeurs est basé sur une représentation par un réseau d’éléments 
discrets : les écoulements sont représentés par des cascades de RPAC et la paroi par un réseau 
électrique équivalent.  Ce modèle est capable de représenter la distribution des variables d’état 
au cours du temps et de l’espace. Le mécanisme de transition de phase est établi de telle façon 
que la continuité de l’évolution des variables d’état est assurée. La commutation entre les 
configurations mono- ou diphasique est effectuée par des opérations matricielles qui 
permettent d’aboutir à une représentation globale très compacte du système. En outre, toutes 
les propriétés thermodynamiques et leurs dérivées partielles sont calculées analytiquement à 
l’aide des modèles thermodynamiques du fluide frigorigène. Deux tests de simulation 
numériques avec des entrées de type échelons sont exécutés, ce qui montre la pertinence du 
modèle d’échangeur du point de vue qualitatif et sa flexibilité.  
En supposant que la pression du réservoir est égale à la pression dans l’évaporateur, le 
réservoir est considéré comme un élément supplémentaire dans le modèle de l’évaporateur. 
En ce qui concerne le compresseur et le détendeur, des modèles statiques sont utilisés pour 





2 CHAPITRE 3 
Validation expérimentale du modèle de la machine 
frigorifique 
Dans le chapitre 2, les sous-modèles des composants de la machine frigorifique ont été 
présentés. Dans ce chapitre, le modèle dynamique global de la machine frigorifique est validé 
en comparant les résultats de simulations avec des données expérimentales. Un prototype 
d’une machine frigorifique a été fourni par la société CIAT partenaire du projet ACLIRSYS.  
3.1 Données paramétriques de la machine  
3.1.1 Présentation du prototype de la machine 
Le prototype fourni par la société CIAT (Figure 3.1) permet un fonctionnement de la 
machine en mode froid ou en mode chaud. Dans le cadre du projet ACLIRSYS, nous étudions 
uniquement le fonctionnement en mode froid de la pompe à chaleur ; notons que le modèle 
développé est aussi applicable au mode chaud. 
 
Figure 3.1 – Prototype de la machine frigorifique (source : CIAT) 
En mode froid, la machine frigorifique est constituée d’un échangeur à plaques brasées 
qui sert d’évaporateur dans lequel le fluide frigorigène à basse pression est évaporé par 
échange de chaleur avec de l’eau. En amont de cet échangeur est situé un réservoir de fluide 
frigorigène. La vanne de détente est commandée électroniquement et le compresseur est de 
type scroll (vitesse variable). Une batterie à ailettes sert de condenseur où le fluide frigorigène 
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à haute pression est condensé par échange de chaleur avec l’air extérieur, l’air circulant à 
l’aide d’un ventilateur à vitesse variable.  
3.1.2 Caractéristiques des échangeurs de chaleur 
La Figure 3.2 présente le schéma de principe des échangeurs de chaleur utilisés dans la 
machine. L’échangeur à plaques est de type micro-plaques, les plaques sont en inox et le 
matériau de brasage est du cuivre. L’écoulement des fluides dans cet échangeur se fait à co-
courant en mode froid, et à contre-courant en mode chaud. Dans la batterie à ailettes, le fluide 
frigorigène circule dans plusieurs circuits et sur plusieurs rangs, et l’air circule 
perpendiculairement à la batterie. Les tubes sont en aluminium et les ailettes sont en cuivre. 
Les paramètres géométriques et thermiques des échangeurs intervenant dans les calculs sont 
donnés dans le Tableau 3.1 et le Tableau 3.2. Une description détaillée des deux échangeurs 
est donnée dans l’annexe C. 
 
           
Figure 3.2 – Schéma des échangeurs de chaleur utilisés dans la machine 
             Tableau 3.1 – Paramètres géométriques et thermiques de l’échangeur à plaques 




Largeur des plaques (mm) 
Hauteur des plaques (mm) 




δpla Distance entre plaques (mm) 1,48 
Npla Nombre de plaques (mm) 64 
Sff Surface d’échange côté fluide frigorigène (m2) 3,41 
Sa Surface d’échange côté fluide extérieur (m2) 3,41 
Vff Volume total côté fluide frigorigène (l) 2,592 
Va Volume total côté fluide extérieur (l) 2,511 
mpla Masse totale des plaques (kg) 6,786 
ρpla Masse volumique des plaques (kg m-3) 7960 
cpla Capacité thermique des plaques (J K-1 kg-1) 502 
 
Échangeur à plaques Batterie à ailettes 
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           Tableau 3.2 – Paramètres géométriques et thermiques de la batterie à ailettes 




Diamètre extérieur des tubes (mm) 
Diamètre intérieur des tubes (mm) 




pl Pas longitudinal des tubes (mm) 66 
pt Pas transversal des tubes (mm) 25,4 
pail Pas d’ailettes (mm) 1,6 
eail Epaisseur des ailettes (mm) 0,1 
Hbat Hauteur de la batterie (mm) 914,4 
Lbat Largeur de la batterie (mm) 66 
Ntu Nombre de rangs des tubes 3 
Ncir Nombre de circuits des tubes 18 
Stot Surface d’échange thermique totale (m2) 162 
ρtu Masse volumique des tubes (kg m-3) 8960 
ρail Masse volumique des ailettes (kg m-3) 2699 
ctu Capacité thermique des tubes (J K-1 kg-1) 385 
cail Capacité thermique des ailettes (J K-1 kg-1) 897 
 
3.1.3 Adaptation du modèle générique au condenseur  
L’air circule perpendiculairement à la batterie et la densité de l’air est beaucoup plus 
faible que celle du liquide. On suppose donc négliger le terme d’accumulation dans le bilan 
d’énergie sur l’air. La température de l’air à la sortie de la batterie sairT  est déterminée par le 













(t)))(((t)))(( ?  (3.1) 
où N est nombre de RPAC dans le modèle du condenseur, eairT  est la température de l’air à 
































3.1.4 Coefficients de transfert thermique  
Une grande quantité et variété de corrélations sont disponibles dans la littérature pour 
calculer les coefficients de transfert thermique des échangeurs. Les corrélations utilisées dans 
notre modèle ont été choisies pour leur aptitude à reproduire les résultats expérimentaux. 
La corrélation proposée par Wang et al. (2000) est utilisée pour calculer le coefficient de 















































































Dc et Dh sont respectivement le diamètre de collet et le diamètre hydraulique déterminés 




















2 ??  (3.5) 
où Smaille et Smin sont respectivement la surface de contact d’une maille et la surface minimale 
de passage de l’air, comme le montre la Figure 3.3. 
 
Figure 3.3 – Schéma de l’intersection des tubes et ailettes  
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qv ??  (3.6) 
où qair est le débit massique de l’air. 
Dans les zones diphasiques du fluide frigorigène, la corrélation utilisée dans le cas de la 
condensation est différente de celle utilisée pour l’évaporation. Pour l’évaporation, la 















où ϕ est la densité de flux thermique imposée (W m-2), Δhlv est l’enthalpie de vaporisation 
massique (J kg-1), G est la densité de flux massique (kg m-2 s-1). 












xx,x??  (3.8) 
où Pc est la pression du fluide frigorigène au point critique (Pc= 4,9 MPa pour R-410A). 
Le coefficient de transfert de chaleur αl dans les équations (3.7) et (3.8) est calculé par 





ll ?? 800230?  (3.9) 
avec n = 0,4 quand le fluide est chauffé, n = 0.3 lorsque le fluide est refroidi. Cette équation 
est également utilisée pour calculer le coefficient de transfert thermique du fluide frigorigène 
dans l’état monophasique dans les deux échangeurs et celui du côté fluide extérieur de 
l’échangeur à plaques. 
Le diamètre caractéristique de l’échangeur à plaques Dpla pour calculer le nombre de 










3.1.5 Détermination des rendements du compresseur  
Dans le modèle des rendements du compresseur, il est nécessaire de connaître le 
rendement volumétrique v?  et le rendement isentropique is?  pour calculer le débit et les 
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propriétés du fluide frigorigène à la sortie du compresseur. Dans le cadre de cette thèse, ces 
rendements sont déterminés à partir des équations (2.29) et (2.30) qui sont issues de résultats 
expérimentaux (voir le chapitre 2). En effet, avec ces équations on peut calculer un ensemble 
de points de fonctionnement choisis aléatoirement et en déduire les valeurs des rendements 
v?  et is?  en fonction du taux de compression ab PP /  (voir la Figure 2.1 du chapitre 2). 
Comme le montre la Figure 3.4, ces résultats sont ensuite corrélés à l’aide de fonctions 
polynomiales :  










                     
                    (a) Rendement volumétrique                             (b) Rendement isentropique 
Figure 3.4 – Détermination des rendements volumétrique et isentropique 
Il est à noter que l’utilisation de ce modèle du compresseur va ralentir la vitesse de 
résolution numérique du modèle de la machine par rapport au modèle polynomial. En effet, 
des solutions numériques des équations (2.36) sont nécessaires à chaque pas de calcul pour 
déterminer hb
is(?bis,Tbis) , ce qui est assez gourmand en temps de calcul. De plus, les deux 
modèles s’avèrent avoir à peu près la même précision sur les calculs du compresseur. La 
Figure 3.5 montre la comparaison des résultats de simulation en utilisant respectivement les 
deux modèles du compresseur. Il s’agit d’un essai où la vitesse de rotation du compresseur a 
été successivement de 2750 tr min-1, 1500 tr min-1, 3750 tr min-1 et enfin à 5000 tr min-1. Cet 
essai a été réalisé dans une chambre climatisée du laboratoire de la société CIAT. On constate 
qu’il n’y a pas de différence significative entre les deux modèles. Par contre, la simulation 
avec le modèle des rendements a pris deux fois plus de temps que celle avec le modèle 
polynomial. Par conséquent, on utilise plutôt le modèle polynomial pour la suite de la 




Figure 3.5 – Comparaison entre les deux modèles du compresseur 
3.1.6 Coefficient de performance (COP) de la machine  
Le coefficient de performance (COP) représente la performance énergétique de la pompe 
à chaleur. Il correspond au rapport entre la chaleur utile à l’échangeur (ici c’est l’évaporateur 
car la machine est utilisée en mode froid) et le travail mécanique absorbé par le compresseur. 
Il peut être calculé par une relation définie en régime stationnaire comme le rapport entre la 
différence de l’enthalpie massique sortie/entrée de l’évaporateur et celle du compresseur (voir 










???COP  (3.13) 
3.2 Résultats expérimentaux  
3.2.1 Montage expérimental 
Le prototype est maintenant installé dans une chambre climatisée au Laboratoire Chimie 
Moléculaire, Génie des Procédés Chimique et Énergétique (CMGPCE - CNAM Paris) pour 
réguler les conditions de température et d’humidité de l’air (Figure 3.6). Le fluide extérieur 
dans l’évaporateur est de l’eau glycolée contenant 30% en volume d’éthylène glycol dont les 
propriétés sont données dans l’annexe A et qui est fournie par un circuit hors de la chambre 
via un échangeur à plaques extérieur. La charge du système, à savoir un bâtiment à rafraîchir, 




Figure 3.6 – Schéma du montage expérimental avec les actionneurs sollicités 
Plusieurs variables d’entrée sont disponibles pour manipuler le comportement dynamique 
expérimental de la machine : la vitesse de rotation du compresseur, la vitesse de rotation du 
ventilateur qui permet de fixer le débit de l’air à travers le condenseur, la température de l’air 
à l’entrée de la batterie, la température d’entrée et le débit du fluide extérieur dans 
l’évaporateur. Ces grandeurs sont mesurées grâce à des sondes, des débitmètres et des 
capteurs de pression installés sur le prototype.  
3.2.2 Analyse préliminaire des résultats expérimentaux et adaptation de la 
structure du modèle 
Afin de valider le modèle de la machine, une campagne d’essai sur le prototype a été 
réalisée. La Figure 3.7 présente les conditions opératoires d’un essai, au cours duquel la 
vitesse de rotation du compresseur (courbe rouge) a été modifiée, les autres variables d’action 
restant aussi stables que possible. 
 
Figure 3.7 – Conditions opératoires de l’essai 
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La Figure 3.8 montre les données mesurées sur les pressions des échangeurs à l’entrée et à 
la sortie. Nous constatons que la perte de charge dans le condenseur est négligeable, ce qui 
montre que l’hypothèse d’uniformité de pression est validée pour le condenseur. En revanche, 
nous voyons que la perte de charge dans l’évaporateur est assez significative et que plus la 
vitesse de rotation du compresseur est élevée (cela implique que le débit du fluide frigorigène 
est plus élevé) plus la perte de charge est importante.  
 
Figure 3.8 – Pressions et températures mesurées des échangeurs côté fluide frigorigène 
 
Figure 3.9 – Températures du fluide frigorigène et de l’eau glycolée dans l’évaporateur 
Cette perte de charge a un effet sur les températures du fluide frigorigène. Les 
températures mesurées du fluide frigorigène et de l’eau glycolée à l’entrée et la sortie de 
l’évaporateur sont présentées sur la Figure 3.9. On constate qu’après 500 s,  la température du 
fluide frigorigène est inférieure à la température de l’eau glycolée correspondante. Cette 
dernière a été baissée après avoir cédé de la chaleur en évaporant le fluide frigorigène. Notons 
cependant que lorsque le débit du fluide frigorigène est très élevé (de 0 à 500 s), on constate 
que la température du fluide frigorigène à l’entrée est plus élevée que celle de l’eau glycolée 
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ce qui ne correspond pas au fonctionnement normal de l’évaporateur. Notons aussi que la 
température du fluide frigorigène à la sortie de l’évaporateur est moins élevée qu’à l’entrée 
jusqu’à 2500 s environ.    
Ces observations nous ont conduit à postuler que la perte de charge dans l’évaporateur est 
principalement due au distributeur se situant à l’entrée. En effet, le fluide frigorigène à 
l’entrée de l’évaporateur étant un mélange de liquide et vapeur, la perte de charge est 
beaucoup plus importante que dans le collecteur de sortie où le fluide frigorigène est sous 
forme vapeur. Par conséquent, nous proposons de représenter la perte de charge dans 
l’ensemble réservoir - évaporateur par un bloc statique en amont du réservoir (Figure 3.10).  
 
Figure 3.10 – Représentation de la perte de charge dans l’évaporateur 
Pd est la pression d’entrée du réservoir, les pressions de condensation et d’évaporation Pc 
et Pa restant uniformes. La perte de charge est ensuite incluse dans la partie statique du 
modèle pour calculer les propriétés à l’entrée du réservoir et le débit qdét. Ce traitement permet 
de garder la structure du modèle de la machine décrite dans la section 2.2 du chapitre 2. 












Rappelons que le débit à travers le détendeur dépend de la différence de pression en amont 
et aval (voir l’équation (2.37) du chapitre 2), qui est la différence de Pc et Pa sur la Figure 










addcac ??????? ?  (3.15) 
On obtient ainsi la nouvelle relation pour calculer le débit qdét en fonction de la différence 
















La température du fluide frigorigène à l’entrée de l’évaporateur Td est déterminée en 
résolvant l’équation (3.17) à l’aide du modèle thermodynamique du fluide frigorigène établi 
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dans le chapitre 2 dans la mesure où le fluide issu du détendeur est supposé à l’état 
diphasique : 
evapadd PPTP ???)(  (3.17) 
3.3 Loi de régulation pour l’ouverture du détendeur  
Pour éviter d’admettre dans le compresseur un fluide frigorigène à l’état diphasique, les 
machines frigorifiques ou pompes à chaleur sont munies d’un dispositif de régulation 
permettant de maintenir la température du fluide frigorigène à une température qui garantisse 
qu’il se trouve à l’état de vapeur. La surchauffe en sortie de l’évaporateur est par définition, la 
différence entre la température du fluide frigorigène à la sortie de l’évaporateur et la 
température d’évaporation du fluide frigorigène dans l’évaporateur. Notons qu’une surchauffe 
trop élevée diminuera le rendement énergétique du système de pompe à chaleur.  
Le détendeur électronique permet de contrôler la surchauffe de l’évaporateur en agissant 
sur l’ouverture du détendeur selon une loi de régulation. La surchauffe est déterminée en 
temps réel soit par des sondes de température placées à l’entrée et à la sortie de l’évaporateur, 
soit par un capteur de pression qui sert à estimer la température de saturation et une sonde de 
température à la sortie de l’évaporateur (Fallahsohi, 2011). L’ouverture du détendeur sera 
augmentée lorsque la surchauffe est trop importante, et elle sera diminuée lorsqu’elle est trop 
faible. Dans ce travail, une loi de régulation a été mise en place pour simuler le 
fonctionnement de la machine et en particulier pour calculer l’ouverture du détendeur γ(t).  
Au niveau expérimental, un signal électrique est mesuré qui reflète la position d’ouverture 
du détendeur. Aucune donnée concernant le lien entre ce signal et la section de passage 
offerte au fluide n’étant disponible, il s’est avéré impossible d’utiliser ce signal comme entrée 
pour le simulateur. Un système de régulation a donc été inclus dans le modèle permettant de 
pallier à ce problème. Par ailleurs, la consigne de surchauffe étant inaccessible, elle a été 
déterminée à l’aide du comportement expérimental à long terme de la surchauffe. 
Plusieurs méthodes de régulation pour commander l’ouverture du détendeur électronique 
sont disponibles dans la littérature. Outtagarts et al. (1997) ont proposé deux algorithmes de 
commande (un régulateur PI et régulation qualitative optimale)  en fonction du gain du 
détendeur et des caractéristiques statiques et dynamiques de l’évaporateur. Zhou et al. (1999) 
ont étudié l’application de la logique floue dans le contrôle des détendeurs électroniques de 
climatiseur. Changenet et al. (2008) ont développé une commande prédictive pour contrôler la 
surchauffe, basée sur un modèle physique de l’évaporateur. Un résumé récent des méthodes 
de régulation pour le détendeur électronique est fait par Saleh et Ayman (2015). 
Un régulateur PI (actions proportionnelle, intégrale) a été utilisé dans cette étude pour 
















ip??  (3.18) 
où γ0 est l’ouverture initiale du détendeur, Kp est le gain du régulateur, Ki est la constante 
intégrale, refscT est la consigne pour le modèle. 
La loi de régulation (équation (3.18)) est discrétisée et intégrée dans le modèle de la 
machine avec l’algorithme incrémental : 
))(())(-)(()()( 111 ??? ???? kkkikkpkk ttteKteteKtt ??  (3.19) 
Plusieurs tests ont été effectués et ont aboutis aux paramètres de réglage suivants pour le 
régulateur : Kp = 0.01 K-1 et Ki = 0.007 K-1s-1.  
3.4 Simulation numérique et validation du modèle de la machine 
3.4.1 Méthode de résolution numérique 
Comme discuté dans le chapitre 2, dans le cadre de cette thèse, la dynamique de la 
machine est supposée dépendre uniquement des échangeurs à chaleur. Par conséquent, le 
système dynamique de la machine est constitué des modèles du condenseur et de 
l’évaporateur (le réservoir est considéré comme un élément supplémentaire dans le modèle de 
l’évaporateur). Les modèles du compresseur et du détendeur servent à calculer les propriétés 
thermodynamiques du fluide frigorigène à l’entrée des échangeurs ainsi que les débits. Le 
modèle mathématique obtenu du système complet de la machine est un système dynamique 
constitué d’équations différentielles ordinaires implicites : 
)()( ccccc XBXXA ??  (3.20) 
où cX est le vecteur d’état du système complet contenant toutes les variables d’état de 
l’évaporateur et du condenseur comme la masse volumique, la température et la fraction 
massique du fluide frigorigène, les températures de la paroi et du fluide extérieur.  
Pour la résolution du système d’équations, les conditions initiales sont fixées en 
considérant l’équilibre thermodynamique avec l’extérieur. La méthode de Runge-Kutta de 
quatrième ordre avec pas d’intégration fixe de 0,01 s est utilisée pour effectuer l’intégration 
du système. À chaque pas d’intégration, un test de changement de configuration est effectué 
pour déterminer la configuration actuelle du condenseur et de l’évaporateur. Le nombre de 
RPAC pris pour le modèle du condenseur est de 30, et de 24 pour le modèle de l’évaporateur. 
La différence entre les nombres de RPAC est justifiée par le fait que la masse du fluide 
frigorigène contenue dans le condenseur est beaucoup plus élevée que celle dans le réservoir 
et l’évaporateur.  
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Pour valider le modèle de la machine, différents scénarios sont simulés et comparés avec 
les données expérimentales. Certains ajustements ont été nécessaires pour rapprocher le 
comportement simulé des données expérimentales. 
3.4.2 Ajustement de certains éléments du modèle 
3.4.2.1 Adaptation du modèle du compresseur 
Les résultats de simulation avec les conditions opératoires décrites dans la section 3.2.2 
(Figure 3.11) ont montré qu’un coefficient de correction ζcomp (ζcomp < 1) doit être inclus dans 
l’équation (2.31) (voir le chapitre 2) pour calculer l’enthalpie à la sortie du compresseur à 
partir des corrélations fournies par DANFOSS : 
  hb ? ha ??compPcomp /qcomp (3.21) 
On voit que la température du fluide frigorigène à la sortie du compresseur calculée sans 
correction est bien plus élevée que les données expérimentales. Cette différence pourrait 
s’expliquer par les pertes thermiques dissipées par les parois du compresseur et par les 
transferts du fluide frigorigène vapeur entre haute et basse pression (Kinab, 2009).  
 
Figure 3.11 – Ajustement du modèle du compresseur 
On constate également que le coefficient ζcomp dépend du débit. En effet, plus ce débit est 
important, plus le coefficient ζcomp à appliquer est élevé. Cela pourrait s’expliquer par le fait 
que pour un faible débit (une faible vitesse de rotation du compresseur), la lubrification du 
compresseur se dégrade et les frottements augmentent, ce qui réduit l’apport énergétique au 
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Les coefficients de cette corrélation ont été déterminés en moyennant les valeurs obtenues 
dans la simulation des différents essais.  
3.4.2.2 Adaptation du calcul des coefficients d’échange de chaleur 
La Figure 3.12 montre la prédiction des pressions de condensation et d’évaporation au 
cours de l’initialisation des variables d’état pour différents coefficients d’échange de chaleur. 
Les symboles αic, αec, αie, αee représentent respectivement les valeurs nominales des 
coefficients d’échange de chaleur du côté intérieur du condenseur (côté fluide frigorigène), du 
côté extérieur du condenseur (côté air), du côté intérieur de l’évaporateur (côté fluide 
frigorigène) et du côté extérieur de l’évaporateur (côté eau glycolée), qui sont déterminées 
avec des corrélations décrites dans la section 3.1.4. 
  
                (a) Côté intérieur du condenseur                  (b) Côté extérieur du condenseur 
  
              (c) Côté intérieur de l’évaporateur                    (b) Côté extérieur de l’évaporateur 
Figure 3.12 – Sensibilité des coefficients d’échange de chaleur sur les pressions des 
échangeurs calculées 
On constate que les variations de αec affectent beaucoup la pression de condensation, et 
que les variations de αie affectent significativement la pression d’évaporation. Par contre, les 
variations de αic et αee ont peu d’impact sur le modèle. En effet, les valeurs de ces derniers 
sont très élevés, ils ne constituent pas une étape limitante pour le fonctionnement de la PAC.  
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Les coefficients de transfert thermique des échangeurs dans le modèle sont ajustés à partir 
des résultats donnés par les corrélations en utilisant un facteur correctif multiplicatif fm afin de 
mieux reproduire les résultats de mesure (la même méthode a été utilisée dans le travail de 
Bendapudi et al., 2005). Le Tableau 3.3 donne les valeurs de ce facteur prises dans ce travail, 
qui resteront constantes dans toutes les simulations suivantes.  
   Tableau 3.3 – Facteurs correctifs pour les coefficients d’échange thermique des échangeurs 
Facteur de réglage Côté fluide frigorigène Côté fluide extérieur 
Condenseur Zone diphasique fm = 1  fm = 1,5 
Zone monophasique fm = 1 
Evaporateur Zone diphasique fm = 1,5  fm = 1 
Zone monophasique fm = 1,5 
 
3.4.3 Résultats de simulation numérique et comparaison aux mesures 
3.4.3.1 Scénario 1 : réponses à des variations de vitesse de rotation du compresseur 
Dans ce scénario, nous simulons le modèle de la machine selon les conditions décrites 
dans la section 3.2. 
 
Figure 3.13 – Débits du fluide frigorigène à travers le compresseur et le détendeur  
La Figure 3.13 présente les valeurs calculées des débits du fluide frigorigène à travers le 
compresseur et le détendeur. Les deux débits deviennent bien égaux dans les conditions 
stationnaires qui sont très rapidement atteintes après une variation de la vitesse de rotation du 
compresseur. Ceci est dû à l’action du régulateur qui rétablit rapidement la surchauffe après 
une chute rapide suite à la diminution de la vitesse de rotation du compresseur comme on peut 
le constater sur la Figure 3.14. Ce rétablissement est obtenu par la réduction du niveau 
d’ouverture de la vanne (notons que pour cet essai, le signal électrique d’ouverture du 
détendeur n’a pas été mesuré).  
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La surchauffe expérimentale en sortie de l’évaporateur a été calculée en faisant la 
différence entre la température du fluide frigorigène en sortie de l’évaporateur et la 
température de saturation correspondante à la pression en sortie de l’évaporateur (courbe 
bleue sur la Figure 3.14). Dans le modèle, la consigne de la surchauffe a été déterminée en 
régressant les données de surchauffe expérimentales (courbe verte). On constate que la 
surchauffe calculée par le modèle (courbe rouge) correspond bien à celle expérimentale, ce 
qui montre que la loi de commande décrite dans la section 3.3 permet de reproduire 
correctement le comportement du détendeur du point de vue qualitatif. 
 
Figure 3.14 – Commande de l’ouverture du détendeur en fonction de la surchauffe  
 
Figure 3.15 – Évolution du diagramme pression - enthalpie   
L’évolution du cycle frigorifique de la machine au cours du temps est représentée sur le 
diagramme pression - enthalpie (Figure 3.15). On constate que grâce à la commande de 
l’ouverture du détendeur, le système fonctionne toujours correctement : le fluide frigorigène 
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surchauffé entre dans le condenseur, puis se condense jusqu’à atteindre un état de liquide 
sous-refroidi. Après la phase de détente, le fluide frigorigène devient diphasique à l’entrée de 
l’évaporateur. Une surchauffe minimale à la sortie de l’évaporateur est par ailleurs bien 
maintenue.  
La Figure 3.16 présente l’évolution du COP de la machine. On constate que la diminution 
de la vitesse de rotation du compresseur augmente significativement le COP de la machine. 
Cela implique que dans des situations où la puissance du compresseur doit être très élevée, 
par exemple quand l’écart entre les sources froide et chaude est très important, la performance 
de la machine se dégrade.  
 
Figure 3.16 – Évolution du COP de la machine 
La répartition de la masse du fluide frigorigène dans les différents organes de la machine 
est représentée par la Figure 3.17. Cette répartition est quasiment constante toujours grâce à 
l’action du régulateur : 72% au niveau du condenseur, 26% dans le réservoir et seulement 2% 
dans l’évaporateur. La masse totale reste pratiquement constante au cours de la simulation, ce 
qui prouve la robustesse du simulateur.   
Notons que la masse totale de fluide frigorigène dans le modèle est de 8,4 kg, ce qui 
représente 80% de la masse totale de fluide frigorigène contenue dans le prototype (10,48 kg). 
En effet, cette différence est principalement due au fait que la masse contenue dans les 
conduites, les tuyaux et le compresseur n’est pas prise en compte dans ce modèle. Étant donné 
que le modèle représente d’une manière correcte le sous-refroidissement du liquide en sortie 
du condenseur, les résultats de simulation  peuvent être considérés comme concluants. Cette 
variable est en effet extrêmement sensible à la masse totale de fluide frigorigène utilisée dans 
la simulation. Une masse totale faible aura tendance à déplacer le cycle vers la droite sur la 
Figure 3.15 alors qu’une masse totale élevée aura l’effet contraire : ceci s’explique par le fait 




Figure 3.17 – Répartition de la masse du fluide frigorigène   
Les comparaisons entre les données expérimentales et celles obtenues numériquement par 
le modèle sont présentées sur les Figures 3.18-3.20.  
 
Figure 3.18 – Comparaisons entre les pressions expérimentales et calculées  
On constate que la perte de charge dans l’évaporateur diminue (Figure 3.18) car le débit 
dans l’évaporateur est réduit (Figure 3.13). De plus, on voit que les pressions et températures 
au niveau du condenseur sont perturbées à cause des variations rapides de la température de 
l’air circulant au niveau du condenseur. L’influence de ces variations est bien représentée par 
le modèle. On peut ainsi conclure que la machine est très sensible à la température de l’air 




Figure 3.19 – Comparaisons entre les températures du fluide frigorigène expérimentales et 
calculées 
 
Figure 3.20 – Comparaisons entre les températures de l’air et de l’eau glycolée 
expérimentales et calculées 
Globalement, on constate que les résultats de simulation sont très proches des données 
expérimentales. Ceci montre que ce modèle est capable de bien représenter le comportement 
dynamique de la machine suite aux variations de la vitesse de rotation du compresseur.   
3.4.3.2 Scénario 2 : réponses à des variations de la température du fluide extérieur à 
l’entrée de l’évaporateur 
Comme le montre la Figure 3.21, durant l’essai du scénario 2, la température de l’eau 




Figure 3.21 – Conditions extérieurs pour le scénario 2 
La surchauffe mesurée dans ce scenario ne varie pratiquement pas (courbe bleue sur la 
Figure 3.22). On prend donc C 4)(sc ??tT ref  comme consigne de surchauffe du modèle. On 
constate que la surchauffe calculée (courbe pointée rouge) a bien reproduit cette consigne. En 
revanche la valeur du signal électrique d’ouverture de détendeur mesuré s’écarte du 
coefficient γ donné par le modèle. On constate malgré tout que le modèle a reproduit l’allure 
de la courbe du signal électrique dont on rappelle que le lien avec le coefficient γ n’est pas 
connu.   
 
Figure 3.22 – Comparaison entre les surchauffes calculée, mesurée et la consigne  
Les résultats de la simulation sont comparés avec les données expérimentales (Figures 
3.23-3.25). On trouve que le modèle a bien reproduit l’essai expérimental. En effet, lorsque la 
température de l’eau glycolée à l’entrée de l’évaporateur baisse, les pressions à l’entrée et à la 




Figure 3.23 – Comparaisons entre les pressions expérimentales et calculées  
 
Figure 3.24 – Comparaisons entre les températures du fluide frigorigène expérimentales et 
calculées 
 
Figure 3.25 – Comparaisons entre les températures de l’air et de l’eau glycolée 
expérimentales et calculées 
52 
 
Il ressort de ces comparaisons que le modèle est capable de bien représenter le 
comportement dynamique de la machine suite aux variations de la température du fluide 
extérieur à l’entrée de l’évaporateur.   
3.4.3.3 Scénario 3 : réponses à des variations des conditions de l’air incident 
Dans ce scénario, on fait varier le débit et la température de l’air à l’entrée de la batterie 
de condenseur (Figure 3.26). La consigne de surchauffe dans le modèle est aussi prise comme 
constante C 4)(sc ??tT ref , considérant que les valeurs de surchauffe mesurées ne varient 
pratiquement pas en dehors de la zone de perturbation liée au changement des conditions 
d’entrée d’air (Figure 3.27). On constate que la surchauffe calculée a bien suivi la consigne, et 
la courbe de l’ouverture du détendeur a bien reproduit l’allure de la courbe du signal 
électrique mesuré. Ces résultats nous ont reconfirmé le bon fonctionnement de la commande 
intégrée dans le modèle. 
 
Figure 3.26 – Conditions extérieures pour le scénario 3 
 




Figure 3.28 – Comparaisons entre les pressions expérimentales et calculées  
 
Figure 3.29 – Comparaisons entre les températures du fluide frigorigène expérimentales et 
calculées 
 
Figure 3.30 – Comparaisons entre les températures de l’air et de l’eau glycolée 
expérimentales et calculées 
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Les comparaisons entre les données de mesure et celles de simulation sont présentées par 
les Figures 3.28-3.30. On note que le condenseur est très sensible à ces variations alors que 
l’état de l’évaporateur ne change pratiquement pas ce qui est très logique.  
Les résultats de comparaison montrent que le modèle permet également pour ce scénario, 
de bien reproduire le comportement dynamique de la machine suite aux variations des 
conditions extérieures de l’air circulant au niveau du condenseur.   
3.5 Conclusions 
Afin de valider le modèle de la machine développé dans le chapitre 1, une compagne 
d’essais sur un prototype de machine frigorifique a été réalisée au CMGPCE (Laboratoire 
Chimie Moléculaire, Génie des Procédés Chimique et Énergétique). Nous avons tout d’abord 
déterminé les paramètres du modèle. Certains paramètres tels que les dimensions des 
échangeurs et les caractéristiques du compresseur sont connus. Les autres paramètres utilisés 
pour le calcul des pertes de charge, des coefficients de transfert thermique et du débit dans le 
détendeur ont été déterminés à l’aide des données expérimentales. Le modèle du compresseur 
a aussi dû être adapté. 
Pour les 3 scénarios présentés, nous avons montré que le modèle développé dans cette 
étude permet bien de reproduire le comportement dynamique de la machine. Dans le chapitre 









4 CHAPITRE 4 
Modélisation dynamique du système de stockage et 
validation expérimentale 
Dans ce chapitre, nous allons décrire la modélisation du système de stockage d’énergie 
thermique par matériau à changement de phase (MCP) à partir des équations de bilan 
d’énergie. Deux modèles différents sont présentés selon l’approche utilisée pour traiter le 
phénomène de surfusion lors du processus de solidification. Dans le modèle simplifié, on 
considère que le liquide commence à se solidifier à une température unique et fixée inférieure 
à sa température de fusion. Dans le modèle basé sur les bilans de population, la surfusion est 
caractérisée par un modèle de cinétique de nucléation qui permet de tenir compte de son 
caractère stochastique. Les deux modèles sont validés en comparant les résultats numériques 
avec les données expérimentales et comparés entre eux de façon à vérifier si la représentation 
simplifiée de la surfusion est suffisamment précise. 
4.1 Description du système de stockage 
 
Figure 4.1 – Schéma de configuration générale d’un stock thermique par MCP 
La configuration générale d’un système de stockage thermique par MCP en position 
verticale est représentée sur la Figure 4.1. Le système est composé d'un réservoir rempli de 
nodules et d'un fluide caloporteur. Les nodules sont remplis d’un matériau à changement de 
phase qui se solidifie ou fond suivant le sens d'utilisation et d’une petite quantité d’air pour 
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permettre la dilatation du MCP lors de la solidification. L'échange thermique entre les nodules 
et le système se fait par l'intermédiaire du fluide caloporteur circulant dans le réservoir.  
La température d’entrée et le débit du fluide caloporteur sont ajustés selon les besoins. Un 
diffuseur assure que l’écoulement du fluide entrant est réparti uniformément sur toute la 
section du réservoir. 
Dans le cadre de ce travail, le stock est utilisé en mode réfrigération, la phase de stockage 
consistant principalement en la solidification du MCP (de façon courante, on parle de 
« stockage de froid »). Durant le processus de stockage, le fluide caloporteur entre au bas du 
réservoir à une température inférieure à Tfus, la température de fusion du MCP et s’écoule à 
travers les nodules. Le MCP, initialement liquide ou sous forme d’un mélange de liquide et de 
solide, est donc progressivement refroidi et solidifié en cédant de la chaleur au fluide 
caloporteur. Durant le processus de déstockage, le fluide caloporteur entre au sommet du 
réservoir à une température supérieure à Tfus. Le MCP, initialement solide ou sous forme d’un 
mélange de solide et de liquide, fond et est réchauffé en absorbant de l’énergie du fluide 
caloporteur.  
Le transfert thermique au cours des processus de stockage-déstockage peut donc être 
décrit selon deux étapes du point de vue du MCP : l’étape de transfert thermique à 
température variable où le MCP est monophasique (liquide ou solide) et l’étape de transfert 
thermique à température fixe durant lequel se passe le changement d’état du MCP (Ghoneim, 
1989). L’échange thermique entre le fluide et les nodules s’effectue principalement pendant 
l’étape de transfert thermique à température fixe, par exemple plus de 90% de la chaleur est 
échangée pendant cette étape dans le cas où le MCP est de l’eau (Zhu et Zhang, 2000). 
4.2 État de l’art 
4.2.1 Modèles de stocks thermiques par MCP 
Le stockage d’énergie thermique par MCP consiste à exploiter la quantité d’énergie 
engagée lors du changement d’état d’un matériau à changement de phase (MCP). Par rapport 
au stockage par variation de température, le stockage par MCP est particulièrement attractif 
grâce à sa grande densité énergétique volumique. De plus, le changement d’état se déroule à 
une température constante qui correspond à la température de transition de phase, donc il 
permet de réaliser les processus de stockage ou déstockage avec une petite différence de 
température entre le fluide caloporteur et le MCP (Agyenim et al., 2010 ; Dutil et al., 2011).  
De nombreux travaux concernant la modélisation des systèmes de stockage par MCP sont 
disponibles dans la littérature, certains d’entre eux sont recensés par Verma et Singal (2008), 
Dutil et al. (2011), Nkwetta et Haghighat (2014), et Liu et al. (2014). Le développement d’un 
modèle détaillé pour caractériser le comportement thermique d’un système de stockage par 
MCP est complexe, puisqu’il faut tenir compte des problèmes de transfert thermique associés 
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au changement de phase, du phénomène de surfusion ainsi que de l’écoulement à l’extérieur 
des nodules (Agyenim et al., 2010 ; Dutil et al., 2011). 
Un problème délicat dans la modélisation dynamique du MCP est la résolution du 
problème de transfert thermique avec changement d’état au sein des nodules, sachant que 
l’interface liquide/solide est mobile. En effet, la présence d’une condition limite mobile rend 
difficile la mise en œuvre d’une solution numérique du système d’équations aux dérivées 
partielles décrivant le transfert de chaleur (Verma et al., 2008). 
Une approche permettant de calculer la position de l’interface consiste à immobiliser 
l’interface par une transformation de coordonnées, et ainsi linéariser l’interface mobile 
(Jallouli et al., 2001 ; Azzouz et al., 2007 ; Zsembinzski et al., 2014). Les équations de 
transfert de chaleur sont résolues séparément dans les deux phases et la position de l’interface 
est obtenue par la résolution de l’équation de bilan d’énergie à l’interface. D’autres approches 
très largement utilisées consistent à considérer le domaine d’étude comme une seule phase 
dont les propriétés thermophysiques dépendent fortement de la température. Pour ces 
méthodes, le système d’équation décrivant le processus de changement d’état est réduit à une 
seule équation du transfert de chaleur (Zalba et al., 2003 ; Verma et al., 2008) ; la fraction de 
liquide locale est utilisée pour suivre le déplacement du front de cristallisation à travers un 
maillage fixe (Choquette et Lacroix, 1997 ; El Omari, 2001 ; Bilir et Ilken, 2005). Cette 
méthode isole le transfert thermique relié au changement de phase par le biais d’un terme 
source dans l’équation d’énergie.  
Pour simplifier le modèle dynamique du MCP, le transfert de chaleur au sein des deux 
phases du matériau est très souvent considéré comme un transfert de chaleur par conduction 
pure (Bilir et Ilken, 2005 ; Kousksou et al., 2010 ; Votyakov et Bonanos, 2014), et la 
convection naturelle à l’intérieur de la phase liquide est négligée.  Afin que la simulation 
numérique du modèle représente davantage les mesures expérimentales, un coefficient de 
conduction effectif est introduit pour rendre compte de l’importance de la convection 
naturelle interne (Ismail et Henriquez, 2002 ; Bony et Citherlet, 2007 ;  Xia et al., 2010).  
4.2.2 Phénomène de surfusion 
Généralement, lors du refroidissement, un MCP liquide ne cristallise pas immédiatement 
quand sa température atteint la température de fusion Tfus tandis que ce retard n’apparaît pas 
lorsqu’un MCP solide fond. Le MCP liquide doit donc être sous-refroidi pour achever le 
processus de solidification. D’après des investigations expérimentales (Bédécarrats, 1997), 
une fois que la solidification  commence dans un nodule, la température du contenu remonte 
instantanément à la température de fusion Tfus et elle restera constante jusqu’à la fin de la 
solidification (Figure 4.2). Afin de caractériser la surfusion, on définit la température de 
cristallisation Tc comme la température à laquelle se passe la rupture de surfusion, et le degré 
de surfusion ΔT comme l’écart entre Tfus et Tc. Selon les résultats expérimentaux, lors du 
refroidissement, le MCP liquide cristallise à une température Tc dont la valeur présente un 




Figure 4.2 – Le phénomène de surfusion dans un nodule 
Une surfusion importante peut augmenter significativement la durée de charge et la 
puissance du groupe frigorifique à installer, il est donc important de tenir compte de ce 
phénomène dans la modélisation dynamique des systèmes de stockage thermique par MCP 
(Zhang et Niu, 2010 ; Kousksou et al., 2010). Dans la littérature, peu de travaux ont pris en 
compte la surfusion pour la modélisation dynamique. La plupart d’entre eux  considèrent que 
le MCP liquide commence à solidifier à la température de fusion (Bony et Citherlet, 2007 ; 
Martin et al., 2010 ; Zsembinszki et al., 2014). 
Une approche simplifiée pour tenir compte de la surfusion consiste à considérer que la 
température de cristallisation est une constante inférieure à la température de fusion (Wu et al., 
2010 ; Clavet et al., 2013). Cette température est déterminée comme la moyenne des valeurs 
expérimentales. Bédécarrats et al. (1996) ont proposé d’utiliser la probabilité de cristallisation 
par unité de temps, un concept issue de la théorie de la nucléation, pour tenir compte du 
caractère stochastique de la rupture de surfusion.  Cette approche s’avère précise et efficace 
pour prévoir le comportement thermique d’un stockage thermique par MCP (Kousksou et al., 
2005 ; Bédécarrats et al., 2009b). Une étude théorique et expérimentale pour caractériser la 
probabilité de cristallisation d’un MCP à l’intérieur d’une émulsion est présentée par El 
Rhafiki (2011).  
Dans ce travail, deux modèles ont été développés : 
? un modèle simplifié consistant à considérer une température fixe de solidification 
inférieure à la température de fusion ; 
? un modèle prenant en compte la variabilité de la température de début de 
solidification à l’aide de la technique des bilans de population. 
La description de l’écoulement externe est quant à lui identique pour ces deux modèles : 
l’écoulement est considéré comme une cascade de RPAC. 
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4.3 Modèle simplifié du stock thermique par MCP 
4.3.1 Discrétisation spatiale et équations de bilan 
D’après une démarche similaire à celle qui est utilisée pour la modélisation des 
échangeurs de chaleur (voir le chapitre 2), nous proposons de représenter l'écoulement du 
fluide caloporteur par une cascade de RPAC, le transfert au sein des nodules étant représenté 
par un schéma électrique équivalent (Figure 4.3). Dans chaque RPAC, les propriétés 
thermodynamiques du fluide et des nodules sont supposées uniformes et l’état du flux liquide 
de sortie est identique à celui du fluide contenu dans le RPAC considéré.  La quantité de 
nodules associés au volume de liquide est dans le même rapport qu'au niveau du stock 
complet.  
 
Figure 4.3 – Schéma de discrétisation spatiale du stock thermique par MCP 
En supposant que le fluide caloporteur est incompressible et que l’écoulement est axial, 
les bilans d’énergie du fluide et des nodules du kième RPAC ( Nk ?1? ) établis ici pour le 

































??  (4.2) 
où mn et mf sont respectivement les masses de MCP contenu dans un nodule et du fluide dans 
le kième RPAC,  ktn  est le nombre de nodules dans le k
ième RPAC, Rfn est la résistance 
thermique équivalente entre le fluide et le contenu d’un nodule, qui sera décrite dans la 
section 4.3.5.  
4.3.2 Construction de la structure mathématique 
Le contenu des nodules du kième RPAC peut être dans trois états : 
? état solide à température moyenne ksT ; 
? état liquide à température moyenne klT ; 
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? mélange de solide et de liquide supposés être à l’équilibre thermodynamique à la 
température de fusion Tfus. On notera ksx  la fraction massique de solide. 
Afin de simplifier la description du modèle, on désigne désormais par ‘nodule solide’ un 
nodule dont le contenu est à l’état solide, ‘nodule mélangé’ un nodule dont le contenu est un 
mélange de solide et de liquide, ‘nodule liquide’ un nodule dont le contenu est à l’état liquide. 
A chacune de ces trois configurations correspond une version adaptée du modèle. La 
représentation globale de la dynamique du système nécessite de réaliser des commutations 
entre les différents sous-modèles selon une démarche analogue à celle développée pour la 
modélisation des échangeurs de chaleur (voir le chapitre 2) consistant à représenter le système 
par un vecteur d’état étendu. 
Pour les nodules liquides ou solides, la fraction massique de solide est constante ( 0?ksx  
ou 1?ksx ), soit : 
0?
dt
dxks  (4.3) 
Les températures moyennes peuvent être calculées à l’aide des bilans d’énergie (4.2) 
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où Δhls est l’enthalpie massique de fusion du MCP. 
Finalement, un système dynamique de 3N équations différentielles ordinaires unique peut 



















les expressions du vecteur F dépendant de la configuration des nodules. 
4.3.3 Traitement du phénomène de surfusion 
Dans ce modèle simplifié, la température de cristallisation Tc est considérée comme 
constante, c’est-à-dire que le contenu des nodules commence à se solidifier dès qu’il est 
refroidi à Tc. La valeur de Tc est déterminée d’après les résultats expérimentaux. Une fois le 
processus de solidification initié, la température du contenu du nodule atteint immédiatement 
la température de fusion Tfus et elle restera constante jusqu’à solidification complète. En 
considérant que le démarrage de la cristallisation est adiabatique, la fraction massique au 
point initial de solidification csx  peut être calculée à l’aide du bilan d’énergie conduisant à 
l’expression suivante : 
xs
c ? hl (Tfus)? hl (Tc )
hl(Tfus)? hs(Tfus)
? c pl (Tfus ?Tc )?hls
 (4.8) 
où hl(T)   et hs(T)  sont respectivement les enthalpies massiques du liquide et du solide. 
4.3.4 Points de commutation 
La résolution de l’équation (4.7), qui diffère en fonction de l’état du contenu des nodules, 
nécessite l’identification d’évènements discrets associés aux transitions entre les différentes 
configurations possibles. Ce système est donc du type hybride, nécessitant des opérations de 
commutation entre les différentes configurations. À partir d’une situation initiale en mélange, 
si la fraction massique du solide atteint une valeur proche de 0 ou 1, l'état des nodules est 
considéré comme liquide ou solide. Pour une situation initiale solide, l'état des nodules 
devient mélange lorsque la température est supérieure à la température de fusion. Pour une 
situation initiale liquide, l’état des nodules devient mélange quand la température est 
inférieure à la température de cristallisation (Figure 4.4).  
 
Figure 4.4 – Schéma de commutation entre différentes configurations des nodules 
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Notons que lorsque le processus de fonctionnement (stockage ou déstockage) est modifié, 
le sens d’écoulement du fluide caloporteur est différent (voir la section 4.1). Le bilan 





















???? ?  (4.9) 
Une étape de commutation est donc aussi nécessaire pour tenir compte de cet événement. 
4.3.5 Détermination des résistances thermiques 
Dans ce modèle, les nodules sont supposés être séparés ; le transfert thermique ne se fait 
qu’entre le MCP et le fluide caloporteur et peut être représenté par une analogie électrique de 
trois résistances thermiques en série : la résistance convective entre l’enveloppe de nodule et 
le fluide Rf, la résistance conductive de l’enveloppe Renv, et la résistance à l’intérieur du 
nodule RMCP (Figure 4.5).   
 
Figure 4.5 – Schéma électrique équivalent des résistances thermiques 
La résistance thermique équivalente entre le fluide et le MCP est donc : 
MCPenvffn RRRR ???  (4.10) 
Afin de calculer la résistance thermique convective entre l’enveloppe et le fluide, la 
corrélation proposée par Wakao et Kuguei (1982) pour l’écoulement à travers un lit fixe de 



























La résistance conductive d’une enveloppe sphérique supposée être en régime stationnaire 






R ?? ??  (4.12) 
où ri  et re  sont les rayons interne et externe de l’enveloppe. 
En ce qui concerne le transfert thermique à l'intérieur du nodule à l’état mélangé, Zhu et 
Zhang (2000) ont développé des corrélations pour calculer un coefficient d’échange 
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thermique équivalent αin pour les nodules sphériques dans lesquels le MCP utilisé est de l’eau. 
Ce coefficient équivalent représente l’effet combiné de la conduction, de la convection 
naturelle, et de la non-uniformité de température  et de distribution des phases à l’intérieur du 
nodule.  Afin de tenir compte de l’impact de la dimension des nodules, le coefficient est 














où d0 = 95 mm est le diamètre de référence qui est utilisé par Zhu et Zhang. 




ss 8959128827690 x,x,x,d,in ?????  (4.14) 




s 640844506193920 x,x,x,, sd,in ?????  (4.15) 
Le transfert de chaleur à l'intérieur du nodule se fait par conduction pure lorsque le MCP 
est à l’état solide. Afin de calculer le coefficient d’échange thermique équivalent, on propose 
d’utiliser le modèle dit de « Linear Driving Force » (LDF) qui est appliqué jusqu’à présent 
exclusivement dans la modélisation de processus d’adsorption (Ruthven, 1984 ; Leinekugel-
le-Coq et al., 2007). Ce modèle a été développé par Glueckauf (1955) pour décrire la 
diffusion homogène dans une particule sphérique. Si l’on transpose le modèle LDF au 
transfert de chaleur par conduction, on exprime le bilan d’énergie comme suit : 








dT ???? ?  (4.16) 
où Ti est la température de la surface côté intérieur de la sphère, ms est la masse du solide, ks 






ak ?  (4.17) 
où as est la diffusivité thermique du solide. 






15?? ??  (4.18) 








15?? ??  (4.19) 
Pour prendre en compte la contribution de la convection naturelle à l'intérieur du nodule à  
l’état liquide, la diffusivité thermique du liquide a été remplacée par une diffusivité thermique 
équivalente comme proposée par Bony et Citherlet (2007). 









11 ???  (4.20) 
4.3.6 Simulation numérique et validation du modèle simplifié 
4.3.6.1 Conditions opératoires 
Des données expérimentales d’un essai effectué par la société CRISTOPIA sont utilisées 
pour réaliser la simulation numérique et pour valider le modèle. La Figure 4.6 présente le 
schéma d’installation expérimentale de cet essai. Le stockage thermique par MCP est 
constitué de 3 cuves cylindriques verticales en parallèle de volume 0,5 m3. Les nodules 
sphériques remplissant les cuves contiennent de l’eau et 5% en volume d’air. Le processus de 
stockage est réalisé grâce à un groupe froid qui refroidit le fluide caloporteur par 
l’intermédiaire de son évaporateur. Le fluide caloporteur est de l’eau glycolée contenant 30% 
en volume d’éthylène glycol. En ce qui concerne le processus de déstockage, un réchauffeur 
électrique de puissance variable permet de simuler l’apport thermique dans les pièces d’un 
bâtiment à rafraîchir en chauffant le fluide caloporteur. De nombreux sondes et débitmètres 
sont installés pour mesurer les températures et les débits aux différentes positions.  
 
Figure 4.6 – Schéma d’installation expérimentale de l’étude du stock (source : CRISTOPIA) 
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              (a) Débit volumique du fluide caloporteur               (b) Températures du fluide caloporteur 
Figure 4.7 – Débit volumique et températures du fluide caloporteur (source : CRISTOPIA) 
Les mesures du débit et des températures d’entrée et de sortie du stock sont présentées sur 
la Figure 4.7. De 0 h à 9 h se déroule le processus de déstockage, et le processus de stockage 
se réalise à partir du 9 h jusqu’à 24 h. Le fluide circule du haut vers le bas lors du déstockage, 
et du bas vers le haut lors du stockage. Le débit du fluide varie pendant le processus de 
déstockage alors qu’il est constant lors du stockage. 
Les autres paramètres utilisés dans la simulation sont donnés dans le Tableau 4.1. 
       Tableau 4.1 – Paramètres utilisés dans la simulation 
Symbole Description Valeur 
Dt Diamètre de cuve (m) 0,5 
Ht Hauteur de cuve (m) 2,6 
re Rayon extérieur de nodules (mm) 49 
ri Rayon intérieur de nodules (mm) 47,4 
nt Nombre total de nodules dans le réservoir 1900 
∆hls Enthalpie massique de fusion (kJ kg-1) 333 
ρf Masse volumique de fluide (kg m-3) 1051 
ρl Masse volumique de l’eau liquide (kg m-3) 1000 
cl Capacité thermique de l’eau liquide (J K-1 kg-1) 4217 
cs Capacité thermique de l’eau solide (J K-1 kg-1) 2060 
cf Capacité thermique de fluide (J K-1 kg-1) 3589 
μf Viscosité dynamique de fluide (μPa s-1) 4,15 
λenv Conductivité thermique de l’enveloppe (W m-1 K-1) 0,43 
 
4.3.6.2 Etude de sensibilité 
Afin de déterminer le nombre de RPAC nécessaire dans la simulation, on a comparé les 
températures du fluide en sortie calculées avec différents nombres de RPAC (Figure 4.8). On 
constate que le modèle est beaucoup plus sensible au nombre de RPAC dans le processus de 
déstockage que dans le processus de stockage, et que les résultats sont indépendants du 
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nombre de RPAC à partir de 20 RPAC. Par conséquent, le réservoir de stockage est divisé en 
20 RPAC dans les simulations suivantes. 
 
Figure 4.8 – Influence du nombre de RPAC sur le modèle du stock 
 
Figure 4.9 – Différentes conditions initiales des nodules 
Les conditions initiales du système, surtout l’état initial des nodules, ne sont pas connues.  
Pour connaître l’influence des conditions initiales sur le modèle, on a testé trois différentes 
conditions initiales des nodules (CI 1, CI 2 et CI 3) représentées sur la Figure 4.9. Les 
résultats de simulation avec ces conditions sont présentés sur la Figure 4.10. On constate que 
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les conditions initiales des nodules affectent principalement les résultats au début du 
processus, c’est-à-dire durant la phase de déstockage. En comparant avec les données 
expérimentales, les conditions initiales CI 1 ont été choisies.    
 
Figure 4.10 – Résultats de simulation avec différentes conditions initiales des nodules 
L’influence de la surfusion est illustrée par la Figure 4.11. La valeur de la surfusion 
choisie n’affecte les résultats de simulation que lors du processus de stockage. Plus la valeur 
de la surfusion est importante, plus la température du fluide en sortie est basse. En comparant 
les résultats de simulation avec les données de mesure, on a décidé de prendre la valeur de la 
surfusion à -2 °C dans ce modèle.  
 
Figure 4.11 – Influence de la surfusion sur le modèle de stock pendant la phase de stockage 
(solidification) 
La Figure 4.12 présente la variation de la température du fluide en sortie en faisant varier 
la résistance convective entre l’enveloppe du nodule et le fluide Rf et la résistance à l’intérieur 
68 
 
du nodule RMCP, qui sont présentés dans la section 4.3.5. Il ressort de ces résultats que le 
modèle est peu sensible à la résistance Rf. Par contre, le modèle est très sensible à la résistance 
RMCP. Des corrélations précises pour calculer ce dernier sont nécessaires afin d'assurer la 
précision du modèle. 
 
Figure 4.12 – Influence des résistances thermiques sur le modèle de stock 
4.3.6.3 Validation du modèle simplifié 
La température à l’entrée et le débit du fluide caloporteur sont utilisés en tant que 
conditions d’entrée pour le modèle. La comparaison entre la température du fluide en sortie 
simulée et celle mesurée est présentée sur la Figure 4.13. Il ressort de ces résultats que ce 
modèle simplifié est capable de représenter le processus de changement de phase d’une 
manière raisonnable. L’écart résulte principalement de l’imprécision des coefficients 
d’échange thermique utilisés, comme l’a montré l’étude de sensibilité précédente.  
 
Figure 4.13 – Comparaison entre les résultats de simulation et les données expérimentales 
69 
 
4.3.6.4 Exploitation du modèle : évaluation de l’état du stock 
Les simulations présentées correspondent aux conditions utilisées pour la validation du 
modèle. Globalement, les températures des nodules et du fluide augmentent au cours du temps 
pendant le processus de déstockage et elles diminuent lors du stockage (Figure 4.14 (a) et (b)). 
L’échange thermique entre le fluide et les nodules se dégrade dans la direction de 
l’écoulement du fluide. Quant à la fraction massique de solide, on voit qu’à la fin du 
déstockage (9 h), un peu moins d’un quart des nodules dans le réservoir sont entièrement 
liquéfiés le reste étant des nodules mélangés (Figure 4.14 (c)). Les fractions de solide 
augmentent pendant le processus de stockage et enfin un quart des nodules sont entièrement 
solides à la fin du processus. 
Afin de mieux caractériser les niveaux de fusion et solidification, les évolutions de la 
fraction massique de solide au niveau du stock et au cours du temps sont représentées sur la 



































1 1  (4.21) 
Dans l’équation (4.21), on a en effet tenu compte du fait que nt
k
 , le nombre de nodules 
affecté à chaque RPAC, est constant. On constate que la fraction massique de solide continue 
à diminuer après la fin de déstockage jusqu’à 10 h. En effet, cela est dû au fait que la 
température du fluide à l’entrée est encore supérieure à la température de fusion jusqu’à 10 h 
(Figure 4.14 (b)). Approximativement 85% de la masse totale de MCP est liquéfié pendant le 
déstockage, alors que 90% de la masse totale est solidifié à la fin de stockage. 
    
                     (a) Température du fluide                                    (b) Température des nodules 
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(c) Distribution spatiale de la fraction massique       (d) Évolution  de la fraction massique de   
     de solide                                                                            solide au cours du temps      
Figure 4.14 – Résultats de simulation du modèle simplifié 
4.4 Modèle de solidification basé sur les bilans de population 
Dans le modèle simplifié, le phénomène de surfusion est traité de façon simple – on fixe la 
température à laquelle le MCP commence à se solidifier, ce qui simplifie le traitement de 
l’évènement associé au passage de l’état liquide à l’état mélangé lors du processus de 
stockage. Cependant, le MCP ne cristallise pas toujours au même instant et à la même 
température selon des investigations expérimentales (Clausse et al., 1987). Pour tenir compte 
du caractère stochastique des ruptures de surfusion et vérifier si ce phénomène a une influence 
sur le comportement du stock, on propose de modéliser le processus de solidification (ou 
stockage) par la méthode des bilans de population. La surfusion est alors prise en compte 
comme une condition aux limites de ce modèle, en utilisant un modèle de cinétique de 
nucléation qui est plus proche de la réalité (Bédécarrats et al., 1996). 
4.4.1 Bilans de populations 
Une équation de bilan de population (Villermaux, 1993 ; Ramkrishna, 2000) est en fait 
une extension à des variables indépendantes supplémentaires d’une équation de bilan 




? RX RX ??  (4.22) 
f (X, R, t) est une fonction de densité en nombre, X et R sont respectivement le vecteur des 
coordonnées spatiales ordinaires )( 321 xxx?X  et un vecteur des coordonnées 
supplémentaires ou variables de phases )( 1 mrr ??R  qui caractérisent une ou plusieurs 
propriétés associées à l’entité comptabilisée dans le bilan. 
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Le nombre d’entités dn contenues à l’instant t dans le volume géométrique dx1dx2dx3 
présentant des propriétés incluses dans les intervalles [r1, r1+dr1] ; ··· ; [rm, rm+drm] est par 
définition exprimé à l’aide de la densité  f (X, R, t) : 
mdrdrdxdxdxt,,fdn ?1321)( RX?  (4.23) 
fX? et fR? représentent respectivement les densités de flux convectifs dans l’espace 
géométrique et l’espace des variables de phase, X?  et R?  étant les vitesses de déplacement 
dans ces deux espaces. Des termes diffusifs peuvent naturellement être pris en compte non 
seulement dans l’espace géométrique ordinaire selon la démarche classique (Bird et al., 2007), 
mais aussi dans l’espace des variables de phases (Ramkrishna, 2000). Enfin, p est le terme 
source volumique qui peut inclure des contributions directes (processus de naissance et de 
mort) mais aussi de brisure et d’agglomération exprimées à l’aide d’équations intégrales 
basées sur des noyaux spécifiquement développés pour représenter ces phénomènes. 
Les équations de bilan de population sont largement utilisées dans la modélisation des 
procédés mettant en œuvre des particules tels que la cristallisation (Puel et al., 2003 ; Ma et 
Wang, 2012), la polymérisation (Kotoulas et Kiparissides, 2006), et l’émulsification (Becker 
et al., 2014). Les équations de bilan de population permettent de prédire les évolutions de la 
répartition des propriétés des particules telles que le diamètre, la taille, la forme, etc., en les 
prenant comme variables de phase ri. L’application de cette approche à la modélisation de la 
solidification dans les systèmes de stockage par MCP est proposée dans ce travail : elle 
apparaît comme originale dans ce contexte (Wu et al., 2015). 
4.4.2 Structure globale du modèle 
Dans ce modèle, l’écoulement du fluide caloporteur est également représenté par une 
cascade de RPAC (Figure 4.15). La quantité de nodules associés au volume de liquide est 
dans le même rapport qu'au niveau du stock complet, néanmoins leurs propriétés ou variables 
de phase ne sont pas identiques dans chaque RPAC. En effet, certains nodules commencent à 
cristalliser plus tôt que les autres à cause du caractère stochastique des ruptures de surfusion. 
 
Figure 4.15 – Schéma du kième RPAC et les nodules associés 
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Ceux qui ont commencé plus tôt à cristalliser finiront plus tôt le processus de 
solidification, et ensuite leurs températures seront diminuées lors de l’étape de transfert 
thermique à température variable. Par conséquent, le nombre total des nodules dans le kième 
RPAC peut être décomposé en la somme des nombres de nodules liquides, mélangés et 
solides. Cette somme restera constante puisqu’il n’y a pas de brisure ou agglomération des 







t ???? )()()(  (4.24) 
Les densités associées sont uniquement fonction des variables de phase et non pas de la 
position spatiale, conformément aux hypothèses associées à la notion de RPAC. 
En définissant )( t,xs
k
xs?  comme la densité en nombre de nodules mélangés ayant une 
fraction massique de solide xs dans le kième RPAC à l’instant t, le nombre total des nodules 









?? ?  (4.25) 
où csx  est la fraction massique de solide au point initial de solidification, qui est déterminée 
par l’équation  (4.8) (section 4.3.3).  
D’une manière similaire, on définit )( s t,T
k
Ts?  comme la densité en nombre de nodules 
solides ayant une température moyenne Ts dans le kième RPAC à l’instant t, le nombre total des 










)d,()( ?? ?  (4.26) 
où Ts,min est la température la plus basse des nodules solides, qui peut être choisie d’après la 
température la plus basse du fluide caloporteur à l’entrée du stock, considérant que cette 
valeur n’est pas connue a priori.  
En ce qui concerne les nodules liquides, on suppose que dans le kième RPAC ils ont la 
même température )(tT kl qui évolue au cours du temps lors du refroidissement. Il n’est donc 
pas nécessaire de définir une fonction de densité en nombre pour les nodules liquides. 
4.4.3 Équations de bilan de population 
Pendant le processus de stockage, l’apparition des nodules mélangés n’a lieu que pour une 
toute petite fraction de solide csx , et la disparition des nodules mélangés ne se passe que 
lorsque la fraction de solide devient égale à 1 : ces phénomènes seront représentés par les 
conditions aux limites qui seront traitées dans la section 4.4.4. Par conséquent, le terme source 
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 est la vitesse généralisée de la fraction massique de solide, qui est déterminée 
par l’équation de bilan d’énergie des nodules lors de la solidification (voir la section 4.3.2, 
équation (4.6)). Le terme kx
k
x ss v?  est le flux convectif en nombre pour la fraction massique de 
solide xs, c’est-à-dire le nombre de nodules qui passent la frontière entre xs et xs + dxs par unité 
de temps à l’instant t.  
L’apparition des nodules solides ne se passe que lorsqu’il y a disparition de nodules 
mélangés à l’instant où 1)( ?txs , ce qui se représente également par une condition aux limites. 
De plus, il n’y a pas de disparition des nodules solides lors du processus de stockage. Donc, le 
terme source dans l’équation de bilan (4.22) est aussi nul et l’équation de bilan de population 





















dTv skTs ?  est la vitesse généralisée de la température moyenne du solide, qui est 
également déterminée par l’équation de bilan d’énergie des nodules (voir la section 4.3.2, 
équation (4.4)). Le terme kT
k
T ss v?  est le flux convectif en nombre pour la température moyenne 
de solide Ts, c’est-à-dire le nombre de nodules qui passent la frontière entre Ts et Ts + dTs  par 
unité de temps à l’instant t. 
Notons que les équations de bilan de population (4.27) et (4.28) sont des équations 
différentielles partielles, il est donc nécessaire d’établir des conditions aux limites pour la 
résolution numérique.  
4.4.4 Conditions aux limites des équations de bilan de population 
À cause du caractère stochastique de la cristallisation, on ne peut pas prévoir à quel 
moment ou à quelle température les nodules liquides commencent à se solidifier. Il est 
pourtant possible de déterminer une probabilité de cristallisation par unité de temps, en 
utilisant une méthode statique pour analyser les résultats expérimentaux (Clausse et al., 1987). 
La forme générale de la probabilité de cristallisation par unité de temps et par unité de volume 






*AexpTATI ???  (4.29) 
où k est la constante de Boltzmann, ΔA* est l’énergie de germination critique qui peut être 














??  (4.30) 
avec sl?  étant l’énergie interfaciale solide-liquide, et ?s  la masse volumique du cristal.  
Le facteur pré-exponentiel A(Tl) dans l’équation (4.29) varie plus lentement que le terme 
exponentiel, il peut être considéré comme constant (El Rhafiki et al., 2011). Pour un volume 






bexpaTJ ???  (4.31) 
où les coefficients  a et b sont déterminés par ajustement aux résultats expérimentaux. 
L’évolution du nombre de nodules liquides liée au début de la cristallisation est alors 





l ??  (4.32) 
La principale hypothèse pour cette équation est qu’il n’y a qu’un seul nucléus par nodule. 
Cette hypothèse est similaire à celle prise dans la modélisation de cristallisation en émulsion 
(Kashchiev et al., 1998). 
Pendant le processus de solidification, la disparition des nodules liquides correspond à 
l’apparition de nodules mélangés ce qui permet d’exprimer la condition limite de flux 
suivante pour l’équation (4.27) : 
?xsk (xs ? xsc,t)vxsk (xs ? xsc,t) ? J(Tl(t))nl(t)  (4.33) 
De la même façon, la disparition des nodules mélangés correspond à l’apparition des 
nodules solides ce qui permet d’exprimer la condition limite de flux suivante pour l’équation 
(4.28) : 








T ssss ?????? ??  (4.34) 
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4.4.5 Équations de bilan d’énergie 
L’équation de bilan d’énergie du fluide caloporteur qui est établie dans le modèle 
simplifié (voir l’équation (4.1), section 4.3.1) est modifiée. En effet, dans le modèle simplifié 
les nodules sont supposés identiques dans chaque RPAC alors qu’ici, le terme d’échange 
thermique avec les nodules doit être décomposé en 3 parties : l’échange thermique avec les 
nodules liquides, mélangés et solides. L’équation de bilan d’énergie du fluide caloporteur 
dans le kième RPAC s’exprime donc : 




























11 )( ?????  (4.35) 
où kl? , kd? , ks?  sont respectivement les flux thermiques entre le fluide et un nodule liquide, 
mélangé et solide. Ils sont déterminés par les bilans d’énergie des nodules déjà utilisés pour le 























TT ?????? ???  (4.36) 
où Rfn est la résistance thermique entre le MCP et le fluide caloporteur d’un nodule, qui est 
déterminée par l’équation (4.20). 
4.4.6 Solution numérique du modèle 
Les équations de bilan de populations (4.27) et (4.28) sont discrétisées par la méthode des 
différences finies, les équations (4.33) et (4.34) étant leurs conditions aux limites. Enfin en 
combinant avec les équations (4.32), (4.35) et (4.36), un système dynamique constitué 




























sxN et sTN sont respectivement les nombres de points de discrétisation de  sx? et sT? dans 
chaque RPAC.  
Ce système est résolu numériquement en utilisant la méthode de Runge-Kutta de 
quatrième ordre à pas fixe à l’aide de Matlab. Il est à noter que dans ce modèle, l’évolution 
des variables d’état thermiques est continue, il n’est pas nécessaire de tenir compte des 
évènements discrets associés aux transitions entre les états différents des nodules.  
4.4.7 Simulation numérique et validation du modèle 
4.4.7.1 Conditions de simulation numérique 
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Les données expérimentales correspondant à la partie de stockage de l’essai décrit dans la 
section 4.3.6.1 sont utilisées pour effectuer la simulation numérique. Considérant que les 
conditions initiales des nodules ont peu d’impact selon les résultats de l’étude de sensibilité 
(la section 4.3.6.2), tous les nodules dans le réservoir sont supposés liquides à l’instant initial 
afin de simplifier les conditions initiales du modèle, soit : 
0)0,(0)0,( ???? tT,tx sTsx ss ??  (4.38) 
Une valeur moyenne de la fraction massique au point initial de solidification est utilisée 
dans ce modèle 02530,xcs ? , considérant que le degré de surfusion pour l’eau est 1 °C < Tfus-
Tc < 6 °C. En effet, la valeur de csx  étant assez faible, elle a très peu d’effet sur les résultats de 
simulation. Les autres paramètres sont identiques à ceux du modèle simplifié (voir le Tableau 
4.1 dans la section 4.3.6). 
Pour déterminer le nombre de RPAC adapté à ce modèle, une étude de sensibilité a été 
réalisée sur le nombre de RPAC. La Figure 4.16 présente la température du fluide en sortie 
pour différents nombre de RPAC. Il ressort de ces résultats que ce modèle est peu sensible au 
nombre de RPAC et que 10 RPAC sont suffisants. 
 
Figure 4.16 – Influence du nombre de RPAC sur la température du fluide en sortie 
4.4.7.2 Estimation des paramètres du modèle de nucléation et sensibilité du modèle 
Les valeurs des coefficients du modèle de nucléation sont estimées pour reproduire la 
température mesurée du fluide caloporteur à la sortie. La figure 4.17 représente le résultat 
d’ajustement obtenu pour a* = 0,195 s-1, b* = 8350 K3. 
Un bon accord entre les résultats de simulation et les données expérimentales a été obtenu, 




Figure 4.17 – Comparaison modèle - mesure 
Afin de tester la sensibilité du modèle de nucléation, des valeurs différentes des 
coefficients a et b sont utilisées pour voir leurs impacts sur la valeur de la probabilité de 
cristallisation et sur la température calculée du fluide caloporteur à la sortie. 
Comme le montre la Figure 4.18, l’impact principal du coefficient a est sur l’intensité de J, 
c’est-à-dire qu’avec une valeur a plus grande la probabilité de cristallisation des nodules 
liquides est plus élevée. Le coefficient b affecte non seulement l’intensité de J mais aussi le 
degré de surfusion. Pour une valeur b plus petite, plus de nodules liquides commenceront à 
solidifier à une température plus élevée. 
   
Figure 4.18 – Influence des coefficients a et b sur la probabilité de cristallisation J 
Le modèle de stockage n’est pas sensible au coefficient a, qui n’a qu’un léger impact sur 
le degré de surfusion au moment de la solidification (environ 3 h) comme indiqué sur la 
Figure 4.19. Par contre, la variation du coefficient b a décalé la courbe de la température du 
fluide caloporteur à la sortie. Cela est cohérent avec l’observation précédente concernant la 
sensibilité du modèle de nucléation. 
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Figure 4.19 – Influence des coefficients a et b sur la température du fluide en sortie 
Notons que par rapport aux résultats de Bédécarrats (1993) (a = 0,00195 s-1, b = 8350 K3), 
la même valeur de b a été obtenue, mais la valeur de a est beaucoup plus élevée dans notre cas 
(d’un facteur 100). En effet, dans notre travail bien que le volume total du stock soit divisé en 
10 RPAC, la probabilité par unité de temps reste plus élevée puisque le volume envisagé est 
beaucoup plus grand que celui utilisé par Bédécarrats (1993).  
4.4.7.3 Caractérisation de l’état du stock 
Les évolutions des nombres de nodules liquides et solides sont montrées sur la Figure 4.20. 
On constate que la plupart des nodules liquides commencent à se solidifier au bout de 4 
heures, mais seulement une petite quantité des nodules ont fini la solidification à la fin du 
processus. Cela démontre que l’étape de transfert thermique à température constante est 
beaucoup plus longue que l’étape de transfert thermique à température variable.  
    
Figure 4.20 – Évolutions des nombres des nodules liquides et solides 
En faisant la somme des densités en nombre dans chaque RPAC, on obtient les densités en 



















),(),(),(),( ????  (4.38) 
Les évolutions des densités en nombre sont représentées sur la Figure 4.21. On voit que 
les sommets des courbes de 
sx? se déplacent de xs = 0 à xs=1, ce qui décrit l’évolution de la 
fraction massique de solide lors du stockage. Une fois que les nodules sont entièrement 
solidifiés, la température diminue rapidement et les sommets des courbes de 
sT? se déplacent 
vers la température la plus petite Ts,min. 
   
Figure 4.21 – Évolutions de la répartition des densités de nombre des nodules  
Afin de quantifier plus globalement le processus de solidification, on calcule la moyenne 
de la fraction massique de solide dans le kième RPAC χk(t) et dans l’ensemble du réservoir 
χ(t) comme suit : 
? ? ? ?
























































avec χ= χk =0 lorsque le contenu de tous les nodules est liquide, et χ= χk =1 lorsque le 
contenu de tous les nodules est entièrement solide. 
Les évolutions de χ dans différents RPAC et dans l’ensemble du réservoir sont montrées 
sur la Figure 4.22. On constate que la valeur de χ diminue le long de l’écoulement du fluide 
caloporteur à cause de la dégradation de l’échange thermique entre le fluide et les nodules. À 





Figure 4.22 – Évolutions de la fraction massique de solide 
4.4.8 Comparaison des deux modèles 
Afin de comparer le modèle de bilan de population avec le modèle simplifié, des 
simulations ont été effectuées dans les mêmes conditions. La figure 4.23 présente les 
comparaisons des résultats de simulation avec les deux modèles.  
On constate que les deux modèles donnent des résultats très proches. La seule différence 
réside dans le temps de simulation. En effet, le modèle simplifié est 4 fois plus rapide que le 
modèle basé sur les bilans de population ; cela est dû au fait que le système dynamique de ce 
dernier contient beaucoup plus de variables d’état (voir les équations (4.7) et (4.37)). 
    
Figure 4.23 – Comparaisons des deux modèles du stockage thermique par MCP 
4.5 Conclusion 
Dans ce chapitre nous avons présenté deux modèles pour le système de stockage 
thermique par MCP. Dans les deux cas, on représente l’écoulement du fluide caloporteur par 
une cascade de RPAC. Dans le cas du modèle simplifié, le phénomène de surfusion est traité 
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par une approche simplifiée – on considère que le MCP liquide commence à se solidifier 
toujours à la même température fixe mais inférieure à la température de fusion. Le système 
dynamique du modèle est formé par les équations de bilan d’énergie des nodules et du fluide. 
Il s’agit d’un modèle hybride, étant donné que les commutations entre les différentes 
configurations des nodules sont nécessaires.   
En ce qui concerne le modèle basé sur les bilans de population, il ne concerne que l’étape 
de solidification. On a utilisé deux équations de bilan de population pour caractériser 
respectivement l’évolution du nombre des nodules mélangés et l’évolution du nombre des 
nodules solides avec des températures différentes. La surfusion est prise en compte à l’aide 
d’un modèle de cinétique de nucléation qui permet de représenter le caractère stochastique de 
la solidification. Les transitions entre les différents états des nodules sont traitées comme les 
conditions aux limites des équations de bilan de population, donc l’évolution de l’état du 
système est continue et on n’a plus besoin de tenir compte des évènements discrets associés 
aux transitions.  
Afin de valider les deux modèles pour le système de stockage thermique par MCP, on a 
simulé les processus de déstockage et stockage avec le modèle simplifié, et on a simulé le 
processus de stockage avec le modèle basé sur les bilans de population. Les deux modèles ont 
pu reproduire la température de fluide à la sortie par rapport aux mesures expérimentales, et 
les autres résultats de simulation sont également pertinents du point de vue qualitatif. 
Les comparaisons entre les deux modèles en simulant le processus de solidification 
montrent que les deux modèles donnent des résultats très proches. On peut en conclure qu’une 
représentation simplifiée du phénomène de surfusion s’avère suffisante. Le modèle simplifié 
est naturellement beaucoup plus rapide au niveau du temps de calcul, ce qui est très important 
dans le contexte de la commande du système. C’est donc ce dernier qui est retenu pour la 




















4 CHAPITRE 5 
Modélisation dynamique du système couplé et validation 
expérimentale 
Nous avons établi les modèles dynamiques de la machine frigorifique et du stockage 
thermique dans les chapitres précédents. Ces modèles ont été validés avec des données 
expérimentales. Dans ce chapitre, nous allons développer un modèle pour le système global 
couplé « machine frigorifique – stock ».  Le modèle du système couplé sera également validé 
avec des données expérimentales, obtenues à partir d’un prototype installé au CMGPCE 
(CNAM Paris). 
5.1 Description du prototype 
Une maquette du système complet est installée au laboratoire Chimie Moléculaire, Génie 
des Procédés Chimiques et Énergétiques (CMGPCE - CNAM Paris) afin d’étudier son 
fonctionnement (Figure 5.1). La machine frigorifique (fournie par CIAT) permet de refroidir 
un réseau d’eau glycolée sur lequel est disposé en parallèle une cuve de stockage par MCP 
(fournie par CRISTOPIA) ainsi qu’un réchauffeur de liquide pour simuler les charges du 
bâtiment.  Le schéma de l’installation expérimentale du système complet est donné dans 
l’annexe C.3. 
 
Figure 5.1 – Schéma représentatif de l’installation expérimentale 
La machine frigorifique est installée dans une salle thermo-régulée pour maîtriser les 
conditions de fonctionnement. En mode froid, la chaleur fournie par le condenseur est 
évacuée par un aérotherme relié à une machine de production de froid existante. 
L’évaporateur de la machine frigorifique est relié à la cuve de stockage et au réchauffeur de 
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liquide. Des sondes de température et de pression sont installées sur la machine frigorifique 
afin d’étudier son régime de fonctionnement.   
La cuve de stockage par MCP est une cuve cylindrique horizontale chargée de nodules 
sphériques remplis d’eau à 93% en volume (et 7% d’air). Le fluide caloporteur est de l’eau 
glycolée contenant 30% en volume d’éthylène glycol.  
Des sondes de températures sont mises en place à l’entrée et la sortie de la cuve pour 
mesurer la température du fluide caloporteur. Des débitmètres sont également installés pour 
mesurer les débits du fluide caloporteur. Une description détaillée de la cuve est donnée dans 
l’annexe C.4. 
 
Figure 5.2 – Photos des composants du système complet (source : CMGPCE) 
Toutes les données de mesure sont enregistrées par une centrale d’acquisition reliée à un 
ordinateur, qui permet d’exploiter ces données en format numérique. À partir de cet appareil, 
un signal de sortie permet de commander le réchauffeur de liquide pour simuler la charge 
d’un bâtiment. 
Cette maquette permet d’effectuer des essais selon les trois modes de fonctionnement :  
? le mode « stockage » où la PAC est couplé avec le stock pour solidifier le MCP 
liquide ;  
? le mode « déstockage » où le stock est couplé avec le réchauffeur de liquide pour 
faire fondre le MCP solide ;  
? le mode « production du froid direct » où la PAC est couplé avec le réchauffeur 
pour produire du froid directement avec la PAC. 
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5.2 État de l’art 
Peu de contributions sur la modélisation dynamique des systèmes couplés sont disponibles 
dans la littérature. Wang et al. (2007b) ont développé un modèle dynamique pour un système 
de réfrigération couplé avec un échangeur de chaleur par MCP. La modélisation de 
l'évaporateur et du condenseur est basée sur la méthode de la frontière mobile. Un modèle 
monodimensionnel est appliqué à l'échangeur de chaleur par MCP. Yumrutaş et Ünsal (2012) 
ont présenté un modèle hybride analytique pour prédire la performance à long terme d'un 
système de chauffage domestique constitué d’une pompe à chaleur couplé avec un réservoir 
de stockage thermique souterrain. Cheng et Yuan (2013) ont établi un modèle dynamique 
pour l’analyse numérique d’un nouveau type de réfrigérateur individuel dont le condenseur 
contient un stockage thermique par MCP. Ces travaux ont détaillé la modélisation des 
composants du système mais les débits du fluide frigorigène dans les échangeurs de chaleur 
ont été considérés uniformes dans toutes les positions, ce qui ne correspond pas à la réalité en 
régime transitoire. 
Etant donné que le temps de réponse de la machine est plus rapide que celui du stock, le 
modèle de la machine est souvent très simplifié, surtout dans les cas où les travaux de 
modélisation ont pour objectif l’optimisation ou le contrôle du système (Ma et al., 2009 ; 
Schalbart et al., 2015). Certains travaux concernant la modélisation dynamique des systèmes 
couplés se focalisent sur la prédiction du comportement dynamique du stock (Maaraoui et al., 
2012 ; Fleming et al., 2013).  
Il existe également des travaux de simulation utilisant des logiciels dans lesquels des 
modèles de composants de système ont été programmés et stockés sous forme de sous-
programmes. Par exemple, Liu et al. (2014) ont simulé un système de refroidissement mobile 
incorporant une unité de stockage thermique par MCP avec TRNSYS.  
Des investigations expérimentales sur la caractérisation des systèmes couplés sont 
disponibles dans la littérature. Fang et al. (2010) ont effectué des expériences sur les 
processus de stockage/déstockage d’un système couplé composé d’un climatiseur d’air et d’un 
stockage constitué de nodules sphériques contenant de l’eau. Chen et al. (2014) ont réalisé 
une étude expérimentale sur les caractéristiques de fonctionnement d’un système de 
refroidissement par éjection, où un stockage thermique par MCP est couplé avec l’évaporateur.  
Au vu du manque de travaux sur la modélisation dynamique des systèmes couplés dans la 
littérature, il est très intéressant de proposer une nouvelle approche de modélisation 
dynamique de ce procédé.  
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5.3 Mode de fonctionnement choisi pour le test du modèle du 
système couplé 
Le schéma de couplage de la machine frigorifique et du système de stockage choisi pour 
tester le modèle complet est représenté sur la Figure 5.3. Le stock est utilisé en mode 
« stockage » : le MCP initialement liquide (ou sous forme d’un mélange solide-liquide) est 
progressivement refroidi et solidifié dans la cuve de stock. Le transfert d’énergie entre la 
machine frigorifique et le stock thermique s’effectue par l’intermédiaire du fluide caloporteur 
circulant en boucle fermée entre l’évaporateur et le stock. Concrètement, le fluide sortant du 
stock entre dans l’évaporateur et se refroidit en évaporant le fluide frigorigène, il rentre 
ensuite dans la cuve de stock et se réchauffe par transfert de chaleur avec le MCP.  
 
Figure 5.3 – Schéma du couplage du stock à la machine 
Concernant la modélisation dynamique du système couplé, les données d’entrée du 
modèle sont :  
? l’état initial du stock et de la machine ; 
? la vitesse de rotation du compresseur ; 
? la vitesse de rotation du ventilateur qui permet de réguler le débit de l’air à travers 
le condenseur ; 
? la température de l’air à l’entrée du condenseur ; 
? le débit du fluide circulant entre l’évaporateur et le stock ; 
? la consigne de surchauffe en sortie de l’évaporateur. 
Rappelons que dans les modèles séparés de la machine et du stock,  la température du 
deuxième fluide à l’entrée de l’évaporateur et la température du fluide caloporteur à l’entrée 
du stock sont les conditions d’entrée du modèle. Cependant, dans ce modèle couplé, ces deux 
températures sont calculées par des équations de bilan d’énergie. La température du fluide à 
l’entrée de l’évaporateur est égale à celle à la sortie du stock, et la température du fluide à 
l’entrée du stock est égale à celle à la sortie de l’évaporateur. Les pertes thermiques dans les 
conduites reliant l’évaporateur et le stock sont a priori  négligées. 
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5.4 Analyse des résultats expérimentaux 
Les données expérimentales sont issues d’une phase de stockage où l’état initial du MCP 
dans la cuve de stock est liquide. L’évolution au cours du temps des pressions et des 
températures du fluide frigorigène mesurées dans les échangeurs de la machine sont 
présentées par la Figure 5.4. Sachant qu’au cours du processus de refroidissement la 
température du fluide caloporteur diminue rapidement lorsque le MCP est à l’état liquide 
(chapitre 4), on peut en déduire qu’au cours de cet essais le MCP dans les nodules reste 
liquide jusqu’à 1,5 h, puis il commence à se solidifier. Par ailleurs, comme nous l’avons déjà 
constaté précédemment (chapitre 4),  la perte de charge dans le condenseur est négligeable, 
mais elle reste significative dans l’évaporateur.  
   
Figure 5.4 – Pressions et températures mesurées dans les échangeurs de la machine 
 
Figure 5.5 – Températures des fluides entrée/sortie de l’évaporateur de la machine 
L’évaporateur fonctionne à co-courant dans la machine. D’après la Figure 5.5, on voit que 
globalement la température de l’eau glycolée à l’entrée de l’évaporateur est supérieure à celle 
du fluide frigorigène et que la température de  l’eau glycolée à la sortie de l’évaporateur est 
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égale à celle du fluide frigorigène. Cela montre que l’évaporateur fonctionne dans la situation 
normale durant toute la manipulation. 
Selon les résultats expérimentaux, la température de l’eau glycolée à l’entrée de 
l’évaporateur est égale à celle à la sortie du stock, et  la température de l’eau glycolée à 
l’entrée du stock et égale à celle à la sortie de l’évaporateur (Figure 5.6). Les canalisations 
reliant l’évaporateur et le stock sont donc bien isolés et il n’y a pas d’échange thermique entre 
l’eau glycolée et le milieu ambiant.  
 
Figure 5.6 – Températures du fluide caloporteur en entrée/sortie de l’évaporateur et du stock 
5.5 Simulation numérique et validation du modèle couplé 
5.5.1 Méthode de résolution numérique 
Dans le modèle du système couplé, nous avons utilisé le modèle simplifié (décrit dans la 
section 4.3 du chapitre 4) pour simuler le comportement dynamique de la cuve de stockage 
thermique. Etant donné que les modèles dynamiques de la machine et du stock sont tous 
constitués d’équations différentielles ordinaires, le système dynamique du système couplé 
peut être tout naturellement exprimé sous la même forme : 
)()( sssss XBXXA ??  (5.1) 
avec le vecteur d’état Xs = [Xma ; Xst] où Xma et Xst représentent respectivement les vecteurs 
d’état du modèle de la machine frigorifique et du modèle du stock. 
La méthode de Runge-Kutta de quatrième ordre avec un pas de temps de calcul fixe de 
0,01 s est utilisée pour effectuer l’intégration du système. Les nombres de RPAC pris pour le 
modèle du condenseur, de l’évaporateur et du stock sont respectivement de 30, 24 et 20. 
Rappelons que dans les deux sous-modèles ainsi couplés existent des évènements conduisant 
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à des commutations entre sous-modèles. Ces évènements sont liés aux processus de 
changement d’état se produisant dans l’évaporateur, le condenseur et le stock.  
5.5.2 Conditions opératoires 
Plusieurs actionneurs sont disponibles pour manipuler le comportement dynamique 
expérimental du système couplé : 
? la vitesse de rotation du compresseur ; 
? la vitesse de rotation du ventilateur qui permet de réguler le débit de l’air à travers 
le condenseur ; 
? la température de l’air à l’entrée de la batterie ; 
? le débit de l’eau glycolée. 
Ces grandeurs sont utilisées comme données d’entrées pour le modèle du système complet 
pour la simulation numérique. La Figure 5.7 présente l’évolution au cours du temps de ces 
données.  
 
Figure 5.7 – Conditions de fonctionnement du système complet 
En ce qui concerne l’évolution à long terme de la surchauffe en sortie de l’évaporateur, on 
constate que les valeurs calculées à partir des données mesurées ne sont pas constantes 
(Figure 5.8), surtout dans la période où le MCP est liquide (de 0 h à 2,3 h). Par conséquent, 
nous proposons d’estimer la surchauffe de consigne par une fonction affine par morceaux 















Figure 5.8 – Surchauffe en sortie de l’évaporateur calculée à partir des données 
expérimentales 
Cet essai concerne la phase de stockage thermique, nous avons donc considéré que l’état 
initial du MCP est de l’eau liquide. Les paramètres du stock utilisés dans la simulation sont 
donnés par le Tableau 5.1.  
Tableau 5.1 – Paramètres du stock utilisés dans la simulation 
Symbole Description Valeur 
Dt Diamètre de cuve (m) 1,25 
Ht Hauteur de cuve (m) 1,94 
nt Nombre total de nodules dans le réservoir 2442 
Tc Température de solidification (°C) - 3 
5.5.3 Validation séparée du modèle du stock 
Notons que le système de stock utilisé dans cet essai est différent de celui qui a été étudié 
dans le chapitre 4. Il faut donc revalider le modèle du stock seul afin de confirmer la validité 
des paramètres utilisés, en particulier les coefficients d’échange thermique et la température 
de cristallisation Tc. Pour ce faire,  nous avons utilisé les valeurs expérimentales du débit et de 
la température d’entrée du fluide caloporteur telles que résultant du couplage comme entrées 
du modèle du stock seul. 
Comme le montre la Figure 5.9, lorsqu’on utilise directement les corrélations de 
coefficient d’échange thermique et la température de cristallisation déterminées dans le 
chapitre 4, un écart d’environ 0,9 °C entre la température de l’eau glycolée en sortie du stock 
calculée et mesurée a été constaté à partir de 1,5 h. Cet écart, qui semble petit, peut engendrer 




Figure 5.9 – Validation du modèle simplifié du stock (Tc = - 2 °C) 
Nous trouvons que la variation de la température de cristallisation n’améliore pas le 
résultat de simulation. Par conséquent, nous développons une nouvelle corrélation pour 
calculer le coefficient d’échange à l’intérieur du nodule (l’équation (4.14) dans le chapitre 4), 
auquel le modèle du stock est le plus sensible. Cette nouvelle corrélation est obtenue par 
l’optimisation paramétrique avec la méthode des moindres carrés non linéaires (la routine 




ss 615815191228460 x.x.x..d,in ?????  (5.3) 
Le résultat de simulation en utilisant cette nouvelle corrélation est montré sur le Figure 5.10, 
sur laquelle on constate que le modèle reproduit parfaitement l’évolution de la température de 
l’eau glycolée en sortie du stock. 
 
Figure 5.10 – Validation du modèle simplifié du stock (Tc = - 2 °C) 
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5.5.4 Comparaison avec les données expérimentales du système complet 
Après avoir validé le modèle du stock, nous simulons maintenant le comportement 
dynamique du système complet avec les données d’entrées décrites dans la section 5.5.2. Les 
comparaisons entre les données expérimentales et les résultats de simulation sont présentées 
sur les Figures 5.11-5.14.   
 
Figure 5.11 – Comparaisons entre les pressions des échangeurs expérimentales et simulées 
 





Figure 5.13 – Comparaisons entre les températures des échangeurs expérimentales et simulées 
 
Figure 5.14 – Comparaison entre les températures du fluide caloporteur expérimentales et 
simulées 
Globalement, un accord satisfaisant entre les résultats calculés et expérimentaux est 
obtenu. Notons que les écarts sont légèrement plus élevés par rapport aux résultats dans les 
sous-modèles de la machine et du stock. En effet, cela est dû au fait que dans ce modèle 
couplé la moindre déviation sur la température de l’eau glycolée, qui est déterminée à la fois 
par le modèle de la machine et du stock peut s’accumuler au fur et à mesure et ainsi engendrer 
un écart significatif. 
5.5.5 Analyse des résultats de simulation numérique 
Comme la montre la Figure 5.15, on constate que l’ouverture du détendeur γ diminue au 
cours du processus de stockage à cause de la diminution de la température du fluide 
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caloporteur. Comme pour les essais décrits au cours du  chapitre 3, l’ouverture du détendeur 
donnée par le modèle reproduit qualitativement l’allure du signal électrique mesuré. En outre, 
les surchauffes en sortie de l’évaporateur calculées par le modèle (courbe rouge) s’accordent 
bien avec celles calculées directement à partir des données expérimentales (courbe bleu), ce 
qui montre que la loi de commande fonctionne correctement. 
 
Figure 5.15 – Commande de l’ouverture du détendeur en fonction de la surchauffe  
L’évolution du COP de la machine frigorifique est reproduite sur la Figure 5.16. On 
constate que la machine est devenue de moins en moins performante au niveau énergétique au 
cours du processus de stockage. Ceci est cohérent avec le fait que la différence de température 
entre la source froide et la source chaude de la machine augmente au cours du processus. 
 
Figure 5.16 – Évolution du COP de la machine au cours du temps 
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Notons que durant le processus de stockage (de 0 h à 1,5 h), une quantité plus importante 
de fluide frigorigène est accumulée dans la zone à haute pression (condenseur) et la masse 
dans la zone à basse pression (réservoir, évaporateur) est réduite (Figure 5.17). La masse 
totale reste néanmoins constante tout au long du calcul, ce qui confirme à nouveau la 
robustesse du simulateur de la machine.   
 
Figure 5.17 – Répartition de la masse du fluide frigorigène dans la machine  
En ce qui concerne les évolutions de l’état des nodules de MCP dans la cuve, on constate 
que leurs températures décroissent rapidement (jusqu’à -2 °C) lorsqu’ils sont à l’état liquide. 
Dès que le processus de solidification est initié, la température du contenu du nodule atteint 
immédiatement la température de fusion (0°C) (Figure 5.18). Cette température reste 
constante durant le changement d’état du MCP, et la fraction massique du solide augmente 
durant cette étape (Figure 5.19). Notons que dans ce cas le contenu des nodules n’est pas 
encore complètement solidifié à la fin du processus.  
 




Figure 5.19 – Distribution de la fraction massique du solide 
D’après les résultats de simulation ainsi que les comparaisons avec les données 
expérimentales, nous pouvons conclure que le modèle dynamique du système couplé est 
capable de simuler correctement le comportement transitoire du système complet.  
5.6 Conclusion 
À partir des modèles de la machine frigorifique et du stock établis précédemment et 
développées dans les chapitres 2 et 3, nous avons développé un modèle dynamique pour le 
système global couplé selon le mode recherché du stock. Afin de valider le modèle, un essai 
de stockage a été effectué au CMGPCE (CNAM Paris). Par rapport aux résultats exposés au 
cours du chapitre 4, le modèle du stock a du être légèrement modifié en établissant une 
corrélation de calcul du coefficient d’échange de chaleur à l’intérieur des nodules plus adaptée 
que celle utilisée précédemment qui est issue de la littérature.  
Finalement, les résultats de simulation numérique comparés avec les données 
expérimentales  ont montré que le modèle développé est capable de simuler de façon précise 




Conclusion générale et perspectives 
Synthèse de la thèse 
Dans cette thèse, un système de réfrigération couplé machine frigorifique - stock par MCP 
a été modélisé selon une approche systémique à base de réseaux d’éléments à paramètres 
localisés incluant la prise en compte d’évènements discrets de commutation. Le dispositif 
considéré appartient donc à la classe des Systèmes Dynamiques Hybrides. Un prototype de ce 
système couplé a été construit et mis en œuvre dans le cadre du projet ANR ACLIRSYS. Les 
données recueillies ont permis la validation du modèle développé. 
La machine frigorifique est composée principalement d’un compresseur, d’un condenseur, 
d’un détendeur, d’un évaporateur et d’un réservoir. Le modèle des échangeurs est basé sur 
une représentation des écoulements par une cascade de RPAC isobare. Ce modèle permet de 
représenter au cours du temps la distribution spatiale de variables d’état telles que la 
température, la fraction massique des phases, la masse volumique. La commutation entre 
différentes configurations a été conçue pour garantir la continuité de l’évolution du système. 
Afin de détecter des évènements discrets de commutation, la température d’équilibre liquide-
vapeur à pression donnée et la fraction massique de vapeur du fluide frigorigène ont été 
choisies comme critères pour faire des tests à chaque pas de temps de calcul. Après avoir 
détecté les évènements de commutation, le changement de configuration est réalisé par des 
opérations matricielles, ce qui permet d’aboutir à une représentation globale et très compacte 
des systèmes. Les propriétés thermodynamiques du fluide frigorigène et leurs dérivées 
partielles ont été déterminées de façon analytique à l’aide d’une équation d’état. La différence 
de pression entre le réservoir et l’évaporateur a été négligée. Cela a permis d’intégrer le 
réservoir dans le modèle de l’évaporateur en le considérant comme un RPAC supplémentaire 
sans échange thermique avec l’extérieur. . Il s’est ensuite avéré expérimentalement que les 
pertes de charge dans l’évaporateur sont significatives. Ces dernières ont été prises en compte 
en reportant leur effet à l’entrée du réservoir de façon statique. Le compresseur et le détendeur 
ont aussi été modélisés de façon statique en utilisant des corrélations empiriques. Afin de 
garantir la surchauffe nécessaire à la sortie de l’évaporateur, une loi de commande de type PI 
a été proposée et intégrée dans le modèle de la machine pour réguler le niveau d’ouverture du 
détendeur.  
En ce qui concerne le stock, le fluide caloporteur a également été représenté par une 
cascade de RPAC. Pour traiter le problème de la surfusion lors du processus de stockage, 
deux approches ont été proposées. Dans le modèle simplifié, nous avons supposé que le MCP 
commence à se solidifier à une température unique et fixée inférieure à la température de 
fusion. La température de cristallisation et la fraction massique de solide du MCP ont été 
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prises comme critères pour détecter la commutation entre différentes configurations au sein 
des nodules. Ce modèle s’applique aussi à la fusion, la température de transition devenant la 
température de fusion. Dans le modèle basé sur les bilans de population qui s’applique 
uniquement à la solidification, nous avons utilisé un modèle de cinétique de nucléation pour 
tenir compte du caractère stochastique de la surfusion. Deux équations de bilan de population 
ont été utilisées pour caractériser respectivement deux distributions en nombre, l’une fonction 
de la fraction massique du solide et l’autre fonction de la température moyenne du solide. 
Dans ce modèle, aucune commutation n’apparaît, les étapes de transition devenant les 
conditions aux limites des équations de bilans de population.   
Afin de valider le modèle développé, une campagne d’essai sur le prototype a été réalisée 
en faisant varier les conditions opératoires. À partir de ces essais, des données expérimentales 
concernant respectivement le fonctionnement de la machine seule, du stock seul et du système 
couplé sont recueillies.  Les résultats numériques obtenus ont été systématiquement comparés 
avec les données expérimentales, et un très bon accord entre eux a été obtenu au prix d’un 
ajustement de certains paramètres.  
Les quelques points suivants paraissent devoir être relevés concernant ce travail de thèse: 
? par rapport aux travaux existants dans la littérature, le travail présenté ici se 
distingue par un effort expérimental significatif réalisé par les partenaires du projet 
ANR ACLIRSYS, ce qui a permis une validation satisfaisante du modèle 
développé ; 
? toutes les propriétés thermodynamiques et leurs dérivées partielles ont été 
déterminées de façon analytique. Ce point est important car la plupart des travaux 
publiés s’appuient sur une évaluation numérique des dérivées ou une détermination 
dans des tables de dérivées pré-calculées ; 
? l’aspect fortement hybride et les forts couplages entre les différents sous-systèmes 
ont conduit à une réflexion préalable sur la structure mathématique du modèle qui 
a posteriori s’est avérée très utile; 
? pour la première fois à notre connaissance, les bilans de population sont appliqués 
à la modélisation dynamique des systèmes de stockage d’énergie par MCP. 
Perspectives 
Plusieurs perspectives peuvent être envisagées pour faire suite à ce travail de thèse, du 
point de vue expérimental et méthodologique. 
Les principales difficultés rencontrées pour l’exploitation des résultats expérimentaux sont 
liées au fait que ceux-ci concernent uniquement le système complet. Des données 
expérimentales concernant certains organes étudiés séparément, en particulier le détendeur de 
la PAC, auraient permis une représentation plus sûre et plus aisée du système.   
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D’un point de vue méthodologique, la perspective qui se dégage concerne surtout l’aspect 
hybride du système. Cet aspect a été pris en compte au niveau de chaque sous-système, la 
PAC et le stock et nous n’avons testé en termes de couplage que la situation  de recharge du 
stock par la PAC. Un modèle dynamique complet permettant de simuler toutes les situations 
de couplage entre la PAC, le stock et le bâtiment serait en effet essentiellement basé sur la 
gestion d’événements de commutation liés au sens d’écoulement du fluide caloporteur et à 
son débit dans les différentes branches. S’agissant en particulier du modèle du stock, la 
commutation entre les phases de stockage et le déstockage dans le cadre du modèle simplifié 
est assez simple. La question se pose d’utiliser le modèle par bilan de population dans le cadre 
d’une commutation entre la phase de stockage pour laquelle il a été développé et la phase de 
déstockage. On pourrait enfin envisager une commutation entre le fonctionnement de la 
machine en mode réfrigération que nous avons développé ici et un fonctionnement en mode 
chauffage 
La perspective d’un tel modèle dynamique complet susceptible de simuler toutes les 
configurations comme outil d’aide à la mise au point de systèmes de commande devrait 
naturellement s’accompagner d’un travail supplémentaire au niveau numérique et de 
programmation car le temps d’exécution est pour l’instant trop long (deux fois plus élevé que 
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1 ANNEXE A 
Calcul des propriétés thermodynamiques du fluide 
frigorigène, de l’eau et de l’air  
A.1 Propriétés du fluide frigorigène à l’état monophasique 
L’équation d’état développée par Lemmon (2003) est utilisée pour calculer les propriétés 
thermodynamiques du fluide frigorigène liquide et vapeur, en le considérant comme un corps 
pur. Cette équation d’état est formulée en utilisant l’énergie libre molaire f (J mol-1) comme 
propriété fondamentale, et les variables indépendantes sont la concentration molaire ρm (mol 
dm-3) et la température T (K) :  
)()()( 0 T,fT,fT,f m
r
mm ??? ??  (A.1) 
où 0f  est la contribution du gaz parfait à l'énergie libre, rf est l'énergie libre résiduelle. 
La relation (A.1) est exprimée sous forme adimensionnelle selon le principe des états 
correspondants (Sandler, 1999) : 
)()()()( 0 ?????????? ,,,
RT
T,f rm ???  (A.2) 
avec 
cmm / ??? ? , T/Tc?? , où cm? et Tc sont les valeurs au point critique ( cm? =6,324 
mol dm-3, Tc =344,494 K).  
Les calculs de 0? et r? se font comme suit : 
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     Tableau A.1 – Coefficients de l’équation de l’énergie libre du gaz parfait (Lemmon, 2003) 
k 0 1 2 3 4 5 
ak 36,8871 7,15807 -46,87575 2,0623 5,9751 1,5612 
bk - - -0,1 2,02326 5,00154 11,2484 
 
        Tableau A.2– Coefficients de l’équation de l’énergie libre résiduelle (Lemmon, 2003) 
k Nk jk ik lk γk 
1 0,987252 0,44 1 0 0 
2 -1,03017 1,2 1 0 0 
3 1,17666 2,97 1 0 0 
4 -0,138991 2,95 2 0 0 
5 0,00302373 0,2 5 0 0 
6 -2,53639 1,93 1 1 1 
7 -1,96680 1,78 2 1 1 
8 -0,830480 3,0 3 1 1 
9 0,172477 0,2 5 1 1 
10 -0,261116 0,74 5 1 1 
11 -0,0745473 3,0 5 1 1 
12 0,679757 2,1 1 2 1 
13 -0,652431 4,3 1 2 1 
14 0,0553849 0,25 4 2 1 
15 -0,0710970 7,0 4 2 1 
16 -0,000875332 4,7 9 2 1 
17 0,0200760 13,0 2 3 1 
18 -0 ,0139761 16,0 2 3 1 
19 -0,0185110 25,0 4 3 1 
20 0,0171939 17,0 5 3 1 
21 -0,004 820 49 7,4 6 3 1 
 
Les expressions de la pression P (kPa), de l’énergie interne molaire u (J mol-1), de 


















































??  (A.8) 
A.2 Propriétés du fluide frigorigène à l’état diphasique 
 
 Figure A.1 – Propriétés thermodynamiques du R-410A à l’état saturé (ASHRAE, 2001) 
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Tableau A.3 – Coefficients polynomiaux pour calculer les propriétés à l’équilibre liquide-vapeur à 
température donnée 
F n a0 ; a1 ; a2 ; … an 
Pd 6 2.89944932928785e-07; -0,000440894427363227; 0.280688703165509;  -94.3686327867557; 
17623.9727279251; -1734945.4762729; 70435594.9992709       
ρl 16 -3.74079322816531e-28; 1.34446341666576e-24; -2.27155381017376e-21; 2.41526911124995e-18; 
-1.82916427985758e-15; 1.05930411899543e-12;  -4.90323355604908e-10; 1.85863635354385e-07; 
-5.81053484017992e-05; 0.0148831729813047; -3.07467216817691; 501.128918900602;  
-62612.6180730563; 5762225.74323019; -366967684.747310; 14417550084.5696;  
-262959236417.035 
ρv 16 4.02204066335426e-28; -1.44147788651481e-24; 2.39190402149012e-21; -2.44081541885745e-18; 
1.71766683384042e-15; -8.87520355849411e-13;3.50937800743343e-10; -1.09671222942185e-07; 
2.78576468152745e-05; -0.00588554416086234; 1.04611161363508; -155.096379232894; 
18579.8601241825; -1705450.23615391; 111037521.882900; -4518478126.78829; 
85821720127.1263 
ul 19 2.09435726284062e-32; -7.62307124818307e-29; 1.25751187594071e-25; -1.23287256984982e-22; 
7.88058767305321e-20; -3.35838261164319e-17;  9.16013356456294e-15; -1.35414461712509e-12; 
7.65452970753034e-11;  -6.19690642672273e-08; 5.84578514452829e-05; -0.0253488489518506; 
6.81156571308375; -1252.99288201078; 162230.277272103;-14612776.2878278; 
869095691.660632; -29938838406.3041; 380574983285.064; 4241720841877.62 
uv 19 -5.11731416161677e-33; 1.64981702723321e-29; -2.32385334449392e-26;  1.81866960761463e-23; 
-7.95204577772646e-21; 1.25531141271063e-18; 5.54192779492670e-16; -3.08607200194940e-13; 
-2.16362167701342e-11;  8.33788021523279e-08; -4.62034388713942e-05; 0.0155948011731662;  
-3.77746529373216; 694.489693776760; -98853.7400047934; 10862085.6321584; 
-897834197.467785; 52717232064.1944; -1958316489347.91; 34489880119587.5 
hl 19 2.32879661399273e-32; -8.47457533186431e-29; 1.39780215248713e-25; -1.37021385178878e-22; 
8.75402604304537e-20; -3.72320288217264e-17; 1.00751395263347e-14; -1.42860540788855e-12; 
4.82709552163748e-11;  -5.75926046534689e-08; 6.34112768474275e-05; -0.0285509045028642;  
7.86048646690349; -1483.26540030870; 198575.395822544; -18800459.6459095; 
1215923613.55923; -49620337472.3512; 1068791364123.14; -6975677618822.60 
hv 19 -8.31932081424010e-33; 2.74105869509688e-29; -3.96838273078630e-26; 3.23452611333782e-23; 
-1.53591691923093e-20; 3.48608781721100e-18;  2.61398483064549e-16; -2.74555297014703e-13; 
-9.81260851842530e-11;  1.43126869504169e-07; -7.00405445897819e-05; 0.0211740178888794; 
-4.43131723755830; 661.130396633777; -69579.5975610950; 4895244.66514519;  
-196367119.440312; 1534971894.69865; 212087314453.241; -6723928248885.95 
cPl 8 6.33938214280761e-11; -1.42713349253307e-07; 0.000140306764102690; -0.0786801944788119; 
27.5256092527778; -6151.60020134668;  857659.795234287; -68201963.1583050; 
2368361972.48252 
cPv 8 1.19264229570529e-10; -2.68456729096684e-07; 0.000263897999653850; -0.147969470700580; 
51.7600016591095; -11566.3823974072;  1612419.56667618; -128207930.164380; 
4451663425.18558 
λl 5 2.48509812838476e-08; -3.49359169794591e-05; 0.0195730752177403; -5.46348729427533; 
759.302713088899; -41857.8387068785 
λv 5 3.46786958874138e-08; -4.77170691460901e-05; 0.0262223534805229; -7.19223756755312; 
984.470181759759; -53787.6633489173 
μl 5 -1.01994245374541e-08; 1.45809758894540e-05; -0.00839397917006259; 2.44004274442141; 
-360.913555687335; 22104.3071020286; 





Tableau A.4 – Coefficients polynomiaux pour calculer la température à l’équilibre liquide-
vapeur à pression donnée 
n a0 ; a1 ; a2 ; … an 
18 -9.00269274139738e-99; 3.62191980234724e-91; -6.62488476079287e-84; 7.29137530563706e-77; 
 -5.38616439409616e-70;  2.82043702443921e-63; -1.07796767286737e-56; 3.05072478538821e-50; 
 -6.41926008201960e-44; 9.99890939813993e-38; -1.13868101819076e-31; 9.28216516894574e-26; 
-5.24939819119879e-20; 1.97339654474919e-14; -4.69641242676828e-09;  0.000730373105500435; 
180.487977340967 
 
A.3 Propriétés de l’air, de l’eau et de l’eau glycolée 
Les relations utilisées pour calculer les propriétés thermodynamiques de l’air et de l’eau 




? , 1000?eau?  (A.9) 
1007?airc , 4188?eauc  (A.10) 
0242010577 5 .T.air ??? ?? , 5536010238210879 326 .T.T.eau ?????? ???  (A.11) 











????  (A.12) 
A partir des données de l’ASHRAE (2001),  les corrélations empiriques pour calculer les 
propriétés thermodynamique de l’eau glycolée avec une fraction volumique de 30% de 
l’éthylène glycol sont : 
81051277601042 23 .T.T.eaugly ????? ??  (A.13) 
5358884572 .T.ceaugly ??  (A.14) 
429101031106 326 .T.Teaugly ?????? ???  (A.15) 
)1599415710104105(10 23353 .T.TTeaugly ??????? ????  (A.16) 











1 ANNEXE B 
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1 ANNEXE C 
Paramètres caractéristiques de la machine frigorifique et 
du stock 
C.1 Paramètres des échangeurs 
 



















Figure C.4 – Paramètres géographiques de l’échangeur à plaques (source : Danfoss) 
 








Tableau C.1 – Coefficients de la corrélation pour calculer le débit massique à travers le 
compresseur (source : Danfoss) 
w (tr/m) c0 c1 c2 c3 c4 c5 c6 c7 c8 c9 
1500 5.55943e-2 1.83386e-3 2.51527e-4 2.62062e-5 8.50712e-6 -4.50286e-6 1,80799e-7 -1.98739e-9 -9.93084e-8 1.29844e-9 
1800 6.71625e-2 2.21298e-3 2.72713e-4 3.14499e-5 9.63965e-6 -4.77574e-6 2.21063e-7 1.82166e-8 -1.12723e-7 3.29188e-9 
2100 7.87455e-2 2.59637e-3 2.92703e-4 3.67492e-5 1.06234e-5 -5.03917e-6 2.60736e-7 3.38727e-8 -1.24489e-7 5.14195e-9 
2400 9.03433e-2 2.98403e-3 3.11494e-4 4.21040e-5 1.14583e-5 -5.29307e-6 2.99820e-7 4.49816e-8 -1.34606e-7 6.84834e-9 
2700 1.01956e-1 3.37596e-3 3.29094e-4 4.75144e-5 1.21444e-5 -5.53760e-6 3.38313e-7 5.15433e-8 -1.43075e-7 8.41195e-9 
3000 1.13583e-1 3.77215e-3 3.45490e-4 5.29803e-5 1.26816e-5 -5.77250e-6 3.76216e-7 5.35575e-8 -1.49894e-7 9.83107e-9 
3300 1.25225e-1 4.17262e-3 3.60693e-4 5.85018e-5 1.30701e-5 -5.99801e-6 4.13528e-7 5.10250e-8 -1.55065e-7 1.11074e-8 
3600 1.36882e-1 4.57735e-3 3.74700e-4 6.40789e-5 1.33098e-5 -6.21403e-6 4.50250e-7 4.39453e-8 -1.58588e-7 1.22400e-8 
3900 1.48553e-1 4.98635e-3 3.87519e-4 6.97116e-5 1.34007e-5 -6.42078e-6 4.86382e-7 3.23167e-8 -1.60462e-7 1.32308e-8 
4200 1.60240e-1 5.39962e-3 3.99126e-4 7.53998e-5 1.33427e-5 -6.61771e-6 5.21923e-7 1.61420e-8 -1.60687e-7 1.40756e-8 
4500 1.71941e-1 5.81716e-3 4.09545e-4 8.11436e-5 1.31359e-5 -6.80535e-6 5.56873e-7 -4.58052e-9 -1.59263e-7 1.47784e-8 
4800 1.83657e-1 6.23897e-3 4.18768e-4 8.69429e-5 1.27803e-5 -6.98354e-6 5.91233e-7 -2.98504e-8 -1.56190e-7 1.53378e-8 
5100 1.95388e-1 6.66505e-3 4.26792e-4 9.27978e-5 1.22760e-5 -7.15219e-6 6.25003e-7 -5.96671e-8 -1.51469e-7 1.57535e-8 
5400 2.07133e-1 7.09539e-3 4.33625e-4 9.87084e-5 1.16228e-5 -7.31149e-6 6.58184e-7 -9.40314e-8 -1.45099e-7 1.60265e-8 
5700 2.18893e-1 7.53001e-3 4.39249e-4 1.04674e-4 1.08207e-5 -7.46105e-6 6.90774e-7 -1.32942e-7 -1.37079e-7 1.61543e-8 
6000 2.30668e-1 7.96889e-3 4.43691e-4 1.10696e-4 9.86997e-6 -7.60143e-6 7.22772e-7 -1.76402e-7 -1.27413e-7 1.61406e-8 
Tableau C.2 – Coefficients de la corrélation pour calculer la puissance mécanique du 
compresseur (source : Danfoss) 
w (tr/m) d0 d1 d2 d3 d4 d5 d6 d7 d8 d9 
1500 2.14675e+2  -6.07868 7.67331e+1 -4.22508e-2  -3.6277e-1 -8.81368e-1  -6.39354e-4 -1.86791e-3  8.75122e-3  1.38781e-2  
1800 4.85639e+2  -2.84849 8.34592e+1  1.29244e-1  -3.12994e-1 -9.32331e-1 9.59142e-4  -4.2235e-3  7.47017e-3  1.4931e-2  
2100 7.84876e+2  8.31735e-1  8.92591e+1  2.92703e-1 -2.80568e-1 -9.63447e-1  2.49331e-3  -6.5268e-3  6.35259e-3  1.58486e-2  
2400 1.11239e+3  4.9619 9.41323e+1  4.48124e-1  -2.65488e-1 -9.74707e-1  3.96317e-3  -8.77779e-3  5.39844e-3  1.66309e-2  
2700 1.46819e+3 9.54217 9.80789e+1 5.95503e-1  -2.67761e-1 -9.66109e-1  5.36864e-3  -1.09764e-2  4.6078e-3  1.72779e-2  
3000 1.85225e+3 1.45724e+1  1.01099e+2  7.34847e-1  -2.87381e-1 -9.37666e-1 6.70982e-3  -1.31227e-2  3.98059e-3  1.77896e-2  
3300 2.2646e+3 2.00527e+1  1.03193e+2 8.6615e-1  -3.24351e-1 -8.89362e-1 7.98659e-3  -1.52167e-2 3.51686e-3 1.81659e-2 
3600 2.70522e+3  2.59829e+1 1.04360e+2 9.89417e-1 -3.78669e-1 -8.21206e-1  9.19916e-3 -1.72584e-2  3.21659e-3  1.84069e-2  
3900 3.17411e+3  3.23632e+1  1.04601e+2  1.10464  -4.50340e-1 -7.33206e-1 1.03473e-2 -1.92478e-2  3.07981e-3 1.85127e-2  
4200 3.67129e+3 3.91935e+1  1.03915e+2 1.21183 -5.39353e-1 -6.25341e-1 1.14311e-2  -2.11848e-2  3.10643e-3 1.8483e-2  
4500 4.19674e+3  4.64738e+1 1.02303e+2  1.31099 -6.4572e-1  -4.97627e-1 1.24506e-2  -2.30695e-2 3.29657e-3  1.83181e-2 
4800 4.75047e+3  5.42041e+1  9.9764e+1 1.4021 -7.69438e-1 -3.50058e-1 1.34057e-2 -2.4902e-2 3.65016e-3 1.80178e-2 
5100 5.33246e+3  6.23843e+1  9.62991e+1  1.48518 -9.10496e-1 -1.82647e-1  1.42966e-2  -2.6682e-2 4.16715e-3 1.75823e-2  
5400 5.94275e+3  7.10147e+1  9.19068e+1 1.56021 -1.06891  4.63901e-3  1.51231e-2  -2.84097e-2  4.8477e-3  1.70113e-2 
5700 6.5813e+3  8.00951e+1  8.65888e+1  1.62721 -1.24467 2.11761e-1 1.58852e-2  -3.00852e-2 5.69165e-3  1.63052e-2 




C.3 Schéma d’installation expérimentale du système couplé 
 
Figure C.5 – Schéma d’installation expérimentale du système couplé (source : CNAM) 
 123 
 
C.4 Dimension de la cuve du stock pour le système couplé  
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Dans le domaine de la réfrigération des bâtiments, le couplage d’une pompe à chaleur (PAC) avec un stockage 
d’énergie thermique est un moyen significatif pour en réduire le coût de fonctionnement énergétique et pour mieux 
dimensionner les équipements. Un prototype de ce système couplé avec un stockage thermique par MCP (Matériaux 
à Changement de Phase) est construit et mis en œuvre dans le cadre du projet ANR ACLIRSYS (Commande avancée 
des systèmes de réfrigération à faible inertie). L’objectif de cette thèse est d’en proposer un modèle dynamique en 
vue de sa commande. 
Dans les échangeurs de la PAC, le fluide frigorigène peut être vapeur, liquide ou un mélange des deux tandis que le 
MCP du stock peut être solide, liquide ou un mélange des deux. Par conséquent, un modèle de type hybride est 
nécessaire pour tenir compte des différentes configurations possibles afin de résoudre les équations de bilan de masse 
et d’énergie dont les expressions diffèrent en fonction de ces configurations. Dans ce travail, des modèles statiques 
sont utilisés pour le compresseur et le détendeur de la PAC, et les modèles des échangeurs de la PAC et du stock sont 
basés sur une représentation des écoulements par une cascade de Réacteurs Parfaitement Agités Continues (RPAC). 
Le mécanisme de commutation entre les diverses configurations est conçu pour garantir la continuité de l’évolution 
simulée du système. Cette commutation est effectuée par des opérations matricielles, ce qui permet d’aboutir à une 
représentation globale et très compacte du système. Les propriétés thermodynamiques du fluide frigorigène et leurs 
dérivées partielles sont déterminées de façon analytique à l’aide d’une équation d’état. Deux versions du modèle du 
stock sont proposées. Une version simplifiée du modèle de surfusion et une version plus détaillée basée sur la 
méthode des bilans de population. 
Des données expérimentales recueillies sur le prototype ont permis de valider le modèle développé. Des 
expérimentations en régime transitoire ont été réalisées en faisant varier les conditions opératoires. Ces données 
concernent le fonctionnement de la PAC seule, du stock seul et du système couplé. Un bon accord a été obtenu entre 
les résultats numériques et les données expérimentales. 
Mots clés : Pompe à chaleur ; Stockage MCP ; Thermodynamique ;  Transfert thermique ; Modélisation dynamique ; 
RPAC. 
 
Dynamic modeling of a heat pump coupled to a PCM storage tank - systemic 
approach and experimental validation 
 
Abstract 
In the area of buildings refrigeration, the use of thermal energy storage coupled with heat pump is a significant way 
for reducing the operating costs and optimizing the design of equipment. A prototype of refrigeration-PCM (Phase 
Change Material) energy storage system is built and implemented within the framework of the project ACLIRSYS 
(Advanced Control for Low Inertia Refrigeration Systems), funded by the French National Research Agency. The 
objective of my PhD thesis is to propose a dynamical physical model for the complete system. 
Within the evaporator and condenser of the heat pump, the refrigerant can be liquid, vapor or mixture of both, while 
the storage media can be solid, liquid or a mixture of both. Therefore, it is necessary to consider the discrete events 
associated to phase changes in order to solve the energy and mass balances in different configurations. In this work, 
static models are used for the compressor and the expansion valve of the heat pump. The heat exchangers of the heat 
pump and the storage models are based on a representation of the fluid flows by a cascade of Continuous Stirred 
Tank Reactors (CSTRs). In order to assure the continuity of system evolution, the switching mechanism between 
different configurations is established. This switching is performed by matrix operations, which permit to achieve a 
global and very compact representation of the system. The thermodynamic properties of the refrigerant and their 
partial derivatives are analytically determined by using an equation of state. Two versions of the model for the 
storage are proposed. A simplified version where the supercooling is assumed to take place at a constant temperature 
and a more detailed version based on the population balance equations.  
Experimental data from the prototype has been used to validate the developed model. Experiments in transient states 
were performed by varying the operating conditions. These date relate to the functioning of the heat pump alone, the 
storage alone and the coupled system. A very good agreement between the numerical results and experimental data 
was obtained. 
Keywords: Heat pump; PCM storage; Thermodynamic; Heat transfer; Dynamic modeling; CSTR. 
